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Symbolverzeichnis 
 
eb  :   spezifischer Kraftstoffverbrauch [g/KWh] 
 
KRGi  :   KRG-Übersetzung [-] 
 
innenRingR −  :  Innen Radius Übertragungsring [m] 
 
aussenRingR −  :  Außen Radius Übertragungsring [m] 
 
einKegelR −  :  Radius Eingangskegel [m] 
 
einKegelJ −  :  Trägheit Eingangskegel [Kgm²] 
 
einKegel−ϕ&&  :  Winkelbeschleunigung Eingangskegel [rad/s²] 
 
einKegel−ω  :  Winkelgeschwindigkeit Eingangskegel [rad/s] 
 
innenb _ω  :  relative Bohrgeschwindigkeit am Innenkontakt [rad/s] 
 
einKegelV −  :  Umfangsgeschwindigkeit Eingangskegel [m/s] 
 
innens  :   Schlupf am Innenkontakt [-] 
 
ringϕ&&  :   Winkelbeschleunigung Übertragungsring [rad/s²] 
 
Ringω   :  Winkelgeschwindigkeit Übertragungsring [rad/s] 
 
RingV  :   Umfangsgeschwindigkeit Übertragungsring [m/s] 
 
x  :   axiale Ringposition [m] 
 
l  :   Abstand zwischen Drehpol und Kontaktmitte [m] 
 
ρ  :   Abstand Flächenelements (i,j) vom Drehpol [m] 
 
),( jidF  :  lokale Kraft am (i,j) Flächenelement [N] 
 
),( jiμ  :  lokaler Reibwert [-] 
 
),( jip  :  lokale Flächenpressung [N/mm²] 
 
),( jis  :   lokaler Schlupf [-] 
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1 Einleitung 
 
Ziel moderner Antriebsstrangkonzepte im Automobilbau ist die Verbrauchs- und Komfortop-
timierung von Fahrzeugen. Im Bereich der Getriebeentwicklung wird beim Einsatz von stu-
fenlosen Getrieben (CVT) versucht, beide Ziele gleichzeitig zu erreichen. Eine Verbrauchsop-
timierung kann erreicht werden, da mit stufenlosen Getrieben der Verbrennungsmotor wei-
testgehend im Punkt des optimalen Wirkungsgrades und somit des optimalen Kraftstoff-
verbrauches betrieben werden kann [28]. Die Möglichkeit einer stufenlosen Anpassung der 
Übersetzung ohne Kraftunterbrechung zeichnet die CVT-Getriebe auch für ihre Komfortei-
genschaften aus.  
 
1.1 Verbrauchsoptimierung bei CVT-Getrieben 
 
Um die Möglichkeit der Verbrauchsoptimierung bei CVT-Getrieben zu erklären, muss man 
das Motor- und Verbrauchskennfeld eines Verbrennungsmotors näher betrachten. Jedes Mo-
torkennfeld wird durch die Linien maximaler/minimaler Motordrehzahl und durch die Voll-
last-Linie begrenzt. Werte gleichen spezifischen Verbrauches eb  [g/KWh] werden zu einer 
muschelförmigen Linie zusammengefasst, wie in der Abb. 1-1 dargestellt. 
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Abb. 1-1: Volllastkennlinie und Verbrauchskennfeld eines 1.6-l-Ottomotors mit 85 KW und 4-Zylindern 
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2  1 Einleitung 
In dem Motor-Verbrauchskennfeld sind neben den Höhenlinien konstanten spezifischen 
Kraftstoffverbrauchs auch die Linien konstanter Motorleistung (Leistungshyperbeln) darge-
stellt. Wie in Abb. 1-1 zu erkennen ist, lässt sich eine bestimmte Motorleistung sowohl mit 
niedrigen Drehzahlen und hohem Drehmoment (Punkt A), als auch mit mittleren Drehzahlen 
und niedrigem Drehmoment (Punkt B) erzeugen. Auf jeder Leistungshyperbel kann man ei-
nen Punkt minimalen Kraftstoffverbrauchs finden (Punkt C). Wenn man alle diese Punkte 
verbindet, entsteht die Linie optimalen Kraftstoffverbrauchs. Im Gegensatz zu den Stufenge-
trieben bieten die CVT-Getriebe die Möglichkeit, die Motordrehzahl auf der Linie optimalen 
Verbrauchs im gesamten Geschwindigkeitsbereich zu halten [20], [28]. Die große Überset-
zungsspreizung der stufenlosen Getriebe verschiebt auch die Betriebspunkte des Motors in 
verbrauchsgünstigste Bereiche. Wie in Abb. 1-2 zu sehen ist, können mit einem 5-Gang-
Stufengetriebe bei 100 km/h 3 verschiedene Motordrehzahlen erreicht werden. Dagegen kön-
nen mit einem stufenlosen Getriebe mit großer Spreizung, alle Drehzahlen, die innerhalb der 
schattierten Fläche bei 100 km/h liegen, angefahren werden.  
 
 
Abb. 1-2: Spreizung eines CVT-Getriebes im Vergleich zum 6-Gang-Stufenautomat 
 
In der Abb. 1-1 ist neben der Linie optimalen Verbrauchs auch die Linie maximaler Leistung 
dargestellt. Mit CVT-Getrieben kann der Motor – von der Geschwindigkeit unabhängig - zum 
Punkt maximaler Leistungsabgabe gebracht werden. Das ist ein weiterer großer Vorteil der 
CVT-Getriebe, da bei jeder Fahrgeschwindigkeit die maximale Motorleistung ausgenutzt 
werden kann. Im Gegensatz dazu kann mit einem Stufengetriebe die maximale Motorleistung 
nur so oft erzielt werden, wie das Getriebe Gänge hat. 
In Kombination mit einer intelligenten Getriebesteuerung können CVT-Getriebe beide Vortei-
le ausnutzen. Das Steuerungssystem soll  Fahrsituationen richtig bewerten und über die Wahl 
der passenden Übersetzung den Motor auf seinen für die Fahrsituation optimale Drehzahl 
bringen.  
 
Neben den positiven Aspekten bei den modernen CVT-Getrieben sind allerdings auch 
Nachteile zu finden. Größter Nachteil dieser Getriebeart ist der schlechtere Wirkungsgrad im 
Vergleich zu den herkömmlichen manuellen Getrieben. Die Verluste bei den CVT-Getrieben 
unterscheiden sich von den manuellen Stufengetrieben durch die Art der mechanischen Kraft-
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übertragung  und durch den Energieverbrauch der Nebenaggregate. Die reibschlüssige Kraft-
übertragung ist mit höheren Verlusten verbunden als die formschlüssige Kraftübertragung. 
Auch die höhere Normalkraft bei den Reibradgetrieben verursacht im Allgemeinen höhere 
Lagerverluste als bei einem manuellen Getriebe. 
Um die erforderlichen Anpresskräfte bereitzustellen und die Verstellvorgänge zu realisieren, 
werden hydraulische Nebenaggregate benutzt. Die Energieversorgung dieser Nebenaggregate 
erfolgt über eine hydraulische Pumpe, die direkt vom Motor angetrieben wird. Das bedeutet 
zusätzlichen Energieverbrauch, der negativ auf dem Wirkungsgrad wirkt. Ein Vergleich des 
Wirkungsgrades zwischen herkömmlichen manuellen Zahnradgetrieben und stufenlosen Ge-
trieben kann der Abb. 1-3  entnommen werden. 
 
 
Abb. 1-3: Wirkungsgrad verschiedener Getriebe [20] 
 
Damit das Verbrauchspotential nicht wegen des schlechteren Wirkungsgrades entfällt, muss 
auf die Spreizung der CVT-Getriebe große Aufmerksamkeit gelegt werden. In den letzten 
Jahren war in allen CVT-Systemen eine Spreizung von R=5 …5.6 realisierbar, was unterhalb 
des Optimums liegt [10]. Darüber hinaus kann eine optimierte Auslegung der Anpresskräfte 
den Verbrauch von den Nebenaggregaten reduzieren. Alle diese Optimierungen im Bereich 
der CVT-Getriebe zusammen mit einem intelligenten Steuerungssystem können die Wirt-
schaftlichkeit und Akzeptanz der CVT-Getriebe deutlich erhöhen. 
1.2 Art von stufenlosen Getrieben für die Automobilanwendungen 
 
Ein Überblick über die verschiedenen Arten von CVT-Getrieben ist der Abb. 1-4 zu entneh-
men. Es gibt drei Arten von CVT-Konzepten: bei den mechanischen Konzepten erfolgt die 
Kraftübertragung über Reibung, bei den hydraulischen Konzepten erfolgt die Wandlung über 
die Umlenkung von Fluidströmen wie bei herkömmlichen Wandlern und bei den elektrischen 
Konzepten über die Regelung von Strom und Spannung. Hydraulische Konzepte könnten al-
lerdings nur mit einem nachgeschalteten Stufengetriebe im Automobilbereich Anwendung 
finden, über diese Kombination ist kein stufenloses Schalten mehr möglich. Für den Pkw-
Bereich gibt es zwar hydrostatisch-mechanisch Lastgetriebe, aber sie haben für PKWs prak-
tisch keine Bedeutung mehr. 
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Abb. 1-5: Umschlingungs-CVT Getriebe mit Schubgliederkette [20] 
 
Eine Form der Umschlingungsketten  ist die Laschenkette, die von der Firma LUK angeboten 
wird. Die Laschenkette ist eine sehr robuste und einfache Konstruktion. Mit dieser Kette kön-
nen Getriebe-Ausführungen mit einer Spreizung von 6 und einem übertragbaren Moment von 
300 Nm realisiert werden. Die Krafteinleitung von den Scheiben auf die Kette erfolgt über die 
Wiegedruckstücke und wird durch die Laschen verteilt und weitergeleitet [31]. 
 
 
 
  
 
 
Abb. 1-6: LUK Laschenkette [31] 
 
Außer der großen realisierbaren Spreizung und dem hohen übertragbaren Drehmoment ver-
fügt die Laschenkette über einen hohen Wirkungsgrad, da die inneren Reibungen geringer 
sind als beim Schubgliederband CVT. Beide oben genanten Formen von Umschlingungsket-
ten arbeiten mit Ölschmierung und Ölkühlung. Für Momente bis zu 80 Nm bieten sich auch 
Lösungen an, bei denen die Umschlingungskette trocken läuft, diese werden Trocken-CVT’s 
genannt. Die Kette für das Trocken-CVT nähert sich den Keilriemen. Die Drehmomentüber-
tragung von der Scheibe auf den Riemen erfolgt über Aluminiumelemente, die Zugkraft wird 
über Hartgummielemente übertragen. 
 
Umschlingungs-CVT Getriebe werden heute für den PKW-Einsatz in verschiedenen Baufor-
men und Anordnungen angeboten. Am meisten werden Umschlingungsgetriebe für Front-
Quer-Einbau verwendet. Das Bauvolumen von Umschlingungs-CVT Getrieben wird durch 
Achsabstand und Scheibendurchmesser definiert. In der Abb. 1-7 kann man den Querschnitt 
des Audi-Multitronic-CVT sehen. 
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Abb. 1-7: Querschnitt des Audi Multitronic Getriebes mit LUK-Kette [31] 
 
1.2.2 Reibradgetriebe 
 
Bei den Reibradgetrieben es gibt zwei Varianten, die schon im Automobilbereich im Einsatz 
sind, das Toroid-Getriebe von NSK und Torotrak, und das Kegel-Ring-Getriebe (KRG) der 
GIF mbH. Bei dem Toroid CVT-Getriebe laufen zwischen zwei Scheiben (Antriebs- und Ab-
triebsscheibe) mit Toroidform Zwischenrollen. Über die Verstellung der Winkel der Zwi-
schenrollen ändern sich die Laufradien und so auch die Übersetzung. Es gibt zwei Ausfüh-
rungsformen von Toroidgetrieben, die Volltoroid- und Halbtoroid-Variante, wie in der Abb. 
1-8 dargestellt wird. Das Halbtoroid wird trotz aufwendiger Lagerung und Führung der Rol-
len wegen seiner günstigeren Kontaktverhältnisse und damit bessere Wirkungsgrade bevor-
zugt. In der Abb. 1-9 ist ein Querschnitt einer ausgeführten Form des Toroidgetriebes darge-
stellt.  
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Abb. 1-9: Stufenloses Reibradgetriebe von Torotrak [31] 
 
Mit parallelen Schaltungen (Leistungsverzweigung) von Scheiben-Rollen Komponenten kön-
nen auch sehr hohe Leistungen übertragen werden. 
Nachteile von Toroidgetrieben sind die hohen Herstellungskosten und der große Bauraum. 
Der große Bauraum und das damit verbundene Gewicht resultieren aus den großen auftreten-
den Stützkräften, wie bei allen Reibradgetrieben. Aus diesen hohen Kräften ergeben sich grö-
ßere Getriebelager und höherer Materialeinsatz. Ein Toroid-Reibradgetriebe mit Spreizung 6 
und gleicher Leistungsklasse wie ein herkömmlicher 6-Gang-Stufenautomat würde um 20% 
Mehrgewicht aufweisen [31].  
 
Das Kegel Ring Getriebe (KRG) wird ausführlich in den folgenden Kapiteln beschrieben. 
 
1.3 Ausführungsvarianten bei CVT-Getrieben  
 
In diesem Teilkapitel werden einige ausgeführte Varianten von Umschlingungs-CVT-
Getrieben diskutiert. Die Variante, die am meisten bei den Umschlingungs-CVT  bevorzugt 
wird, ist die für den Front-Quer Einbau. Ein Beispiel für eine solche Variante ist in der Abb. 
1-10 dargestellt. 
 
 
1. Wandler 
2. Pumpe 
3. Rückwärtsgang-Planetenradsatz 
4. Vorwärtskupplung 
5. Variator 
6. Zwischen-/Endübersetzung 
7. Differenzial 
 
Abb. 1-10: CFT 23 CVT, Kraftflussschema [31] 
 
Als Anfahrelement für diese Variante wird ein Wandler mit Überbrückungskupplung einge-
setzt. Zwischen Wandler und Variator befindet sich ein Planetenradsatz, zur Realisierung von 
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Vorwärts und Rückwärtsfahrt. Die Abtriebsscheibe des Variators ist starr mit den Abtriebs-
wellen und über eine Endübersetzung mit dem Differenzial verbunden. Die Pumpe wird vom 
Wandlerhals direkt angetrieben, und die Primärscheibe ist als ein Zylinder ausgeführt. Eine 
solche Ausführungsvariante ist sehr kompakt, hat aber den Nachteil, dass alle abtriebsseitigen 
Drehmomentstöße direkt in den Variator geleitet werden. Solche Momentstöße können zu 
einem Durchrutschen der Kette oder des Bandes führen. Ein Schutz des Variators gegenüber 
abtriebsseitigen Stößen kann über  Software-Funktionen ermöglicht werden. Die Software 
muss in der Lage sein, solche Momentstöße sofort zu erkennen und den Anpressdruck ent-
sprechend zu erhöhen, damit kein Durchrutschen verursacht wird. Die beste Lösung bezüglich 
der Momentstöße ist eine abtriebsseitige nasse Kupplung, wie beim Multimatic-Getriebe von 
Honda siehe Abb. 1-11.  
 
Abb. 1-11: Honda CVT, Kraftflussschema [31] 
 
Über Kommunikation mit ABS- und Motorsteuergerät kann die Getriebesteuerung über die 
Kupplung den perfekten Schutz des Variators gewährleisten. Eine solche Lösung ist aber 
aufwendiger was den Bauraum angeht. Darüber hinaus muss bei einer solchen Lösung die 
Kupplung für größere Drehzahlspreizung und Drehmomente ausgelegt werden.  
 
Eine sehr bewährte Ausführungsform von CVT-Getrieben ist die Lösung von AUDI, siehe 
Abb. 1-12. Beim Audi CVT wird als Anfahrelement eine nasse Anfahrkupplung benutzt. Ü-
ber einen Wendesatz wird auch die Drehzahlumkehr  für die Rückwärtsfahrt realisiert. Die 
Pumpe wird über eine zusätzliche Stufe der Antriebswelle angetrieben. Das Differenzial wird 
direkt von der Getriebeausgangswelle angetrieben, was zu einer kompakten Bauform führt im 
Gegensatz zum ZF-CFT 23 Prinzip, siehe Abb. 1-10. 
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1. Vorwärtskupplung 
2. Rückwärtskupplung 
3. Pumpe 
4. Variator 
5. Zwischenübersetzung 
6. Differenzial 
7. Momentsensor 
Abb. 1-12: Audi-Multitronic CVT, Kraftflussschema [31] 
 
Bei dem Audi-CVT gibt es eine Optimierung der hydraulischen Strömungen und dadurch eine 
Reduzierung der hydraulischen Verluste. Diese erfolgt über einen Momentsensor, der in die 
Eingangsscheibe integriert ist. Über diesen Sensor in Kombination mit einer Doppelzylinder-
ausführung des Variators kann der Volumenstrom bei den Verstellvorgängen reduziert wer-
den. 
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2 Zielsetzung der Arbeit 
 
Das Kegel-Ring-Konzept als stufenloses mechanisches Getriebe wurde schon seit einigen 
Jahren im Bereich von Werkzeugmaschinen in verschiedenen Formen eingesetzt. Alle ausge-
führten Formen waren aber weit entfernt von der Leistungsdichte und den Bauformen, die ein 
solches Getriebe-Konzept für den Automobilbereich interessant machen würden. Seit einigen 
Jahren beschäftigt sich die Firma GIF mbH (Gesellschaft für Industrieforschung) mit der 
Entwicklung eines Kegel-Ring-Getriebes, das für eine Automobil-Anwendung der mittleren 
Leistungsklasse einsetzbar sein soll (Eingangsmoment bis 180 Nm). 
 
Im Rahmen dieser Arbeit werden die Reglerentwicklung und die Längsdynamik Simulation 
eines Fahrzeuges mit Kegel-Ring-Getriebe untersucht. Ziel ist die Entwicklung eines Steue-
rungssystems für den Einsatz eines Kegel-Ring-Getriebes in einem Fahrzeug der mittleren 
Leistungsklasse. Da neben den Parametern „Wirkungsgrad“ und „Kraftstoffverbrauch“ das 
Fahrverhalten die bedeutendste Rolle für die Akzeptanz von CVT-Getrieben spielt, ist es 
wichtig, die Fahrstrategie-Entwicklung als Teil der gesamten Getriebeentwicklung zu betrach-
ten. So werden neben der Reglerentwicklung und der Simulation des Kegel-Ring-Getriebes 
Fahrstrategien entwickelt, die sowohl auf der Optimierung des Kraftstoffverbrauchs als auf 
den dynamischen Vorteilen des  Kegel-Ring-Getriebes basieren. Mit Hilfe von Simulations- 
und Modellierungs-Werkzeugen wird ein Modell vom Kegel-Ring-Getriebe entwickelt, das 
sehr genau das dynamische Verhalten vom Kegel-Ring-Getriebe wiedergibt. Unter Integration 
des Modells in ein Fahrzeugmodell können die Fahrstrategien schon in der Entwicklungspha-
se vorentwickelt werden. 
 
Der modellbasierte Regler, die entwickelte Fahrstrategie sowie die Fahralgorithmen können 
dann mit Hilfe eines Prototyp Steuerungssystems im Fahrzeug eingesetzt und getestet werden. 
Die Messergebnisse werden dann für die Validierung des Simulationsmodells herangezogen. 
Darüber hinaus werden mit Hilfe des Modells dann weitere Optimierungen bezüglich der 
Reglerqualität, der Stabilität und der Reaktionszeiten durchgeführt. 
 
Neben der Optimierung des dynamischen Charakters des Kegel-Ring-Getriebes wird auch die 
Ansteuerung der Anpresskräfte untersucht. Dabei werden Algorithmen entwickelt, die die 
Anpresskraft über eine hydraulische Entlastung an die situationsbedingten optimalen An-
presskräfte anpassen.  Dabei wird der Wirkungsgrad des Kegel-Ring-Getriebes verbessert, 
wie die Verbrauchsmessungen bestätigt haben.  
 
Als Modellierungswerkzeug wird Matlab/Simulink benutzt. So kann der Modell-Aufbau in 
einer sehr flexiblen blockorientierten grafischen Simulationsumgebung durchgeführt werden. 
Matlab/Simulink kann in Verbindung mit den Entwicklungswerkzeugen der Firma dSPACE 
zu einer kompletten Rapid-Prototyping-Entwicklungsumgebung erweitert werden. So wird 
die Entwicklungszeit verkürzt, da alle entwickelten Regleralgorithmen und Fahrstrategien 
zuerst in einer Simulationsumgebung getestet und anschließend im Fahrzeug erprobt werden.  
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Das Kegel-Ring-Getriebe (KRG) ist ein stufenloses Reibradgetriebe. Wie bei allen Reibradge-
trieben erfolgt die Übersetzungsverstellung über Veränderung der Reibradien. In der folgen-
den Abbildung kann man die wichtigsten Komponenten des KRG sehen. 
 
 
Abb. 3-1: Wichtigste Komponenten des Kegel-Ring-Getriebes (KRG) [GIF Archiv] 
 
Das Drehmoment des Verbrennungsmotors wird erst über den Eingangskegel auf den Ring 
und anschließend auf den Ausgangskegel übertragen. Die Verbindung zwischen Verbren-
nungsmotor und Eingangskegel erfolgt über eine Trockenkupplung. Die Übersetzung im 
KRG wird definiert über das Verhältnis der Radien von Ausgangskegel und Eingangskegel 
multipliziert mit dem Verhältnis der Radien vom Ring.  
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Die Übersetzungsverstellung erfolgt über die Veränderung der Ringposition. Die Verstellung 
des Ringes erfolgt über die Verdrehung des Ringes um die Achse senkrecht zur Mantellinie 
wodurch der Ring automatisch entlang der Kegelmantellinie bewegt wird. Der Ring ist über 
eine axial frei bewegliche Verstellbrücke in dem Verstellrahmen gelagert. Der Verstellrahmen 
ist drehbar gelagert. Eine Verdrehung des Verstellrahmens wird dann in eine Verdrehung des 
Ringes umgewandelt. Die Verdrehung des Verstellrahmens erfolgt elektromechanisch über 
einen Gleichstrom-Elektromotor als Aktuator.  
Als Anfahrelement wird eine automatisierte Trockenkupplung benutzt. Die Trockenkupplung 
ist eine sehr günstige und wirkungsgrad optimierte Lösung, die mit einer intelligenten An-
steuerung ein sehr gutes Komfortniveau erreichen kann.    
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3.1 Anpresskraft im KRG 
Die Kraftübertragung erfolgt beim KRG wie bei allen herkömmlichen CVT-Getrieben über 
Reibung in der Kontaktstelle. Für die Erzeugung der Reibkräfte muss eine bestimmte Nor-
malkraft zwischen dem Ring und den Kegeln aufgebracht werden. Die Höhe der Normalkraft 
hängt von dem maximal übertragenen Moment und der Höhe des realisierbaren Reibwertes ab. 
Wie in der folgenden Abb. 3-2 dargestellt, entsteht die Normalkraft über eine Axialkraft, die 
auf den Kegel wirkt. 
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Abb. 3-2: Normal und Axialkraft in der Kontaktstelle 
 
Für die Bereitstellung der Anpresskraft wird eine mechanische Anpressvorrichtung benutzt. 
Dies ist ein wichtiger Unterschied zwischen dem KRG und herkömmlichen CVT-Getrieben, 
bei denen die Anpressung hydraulisch erfolgt. Die hydraulische Anpressung hat den Vorteil, 
dass sie an alle Fahrbedingungen angepasst werden kann, allerdings immer mit einer gewissen 
Verzögerung und einer gewissen Hysterese. Außerdem wird der Druck über eine vom Motor 
angetriebenen Pumpe bereitgestellt, was zu zwangsläufigem Leistungsverlust führt.  
 
Die mechanische Anpressvorrichtung ist im KRG im Ausgangskegel eingebaut und reagiert 
auf Änderungen des Ausgangsmomentes. Der Anpresskraftmechanismus wandelt das Aus-
gangsmoment in eine Axialkraft, wie der Abb. 3-3 entnommen werden kann [4],[15],[32]. 
 
 
Abb. 3-3: Anpresseinheit im Ausgangskegel [GIF Archiv] 
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Das mechanische System für die Erzeugung der Anpresskraft besteht aus zwei Komponenten. 
Zuerst übt ein Federpaket eine konstante axiale Kraft am Ausgangskegel aus. Diese Kraft 
wird als Voranpresskraft bezeichnet. Eine Schrägnockenscheibe senkrecht zur Kraft des Fe-
derpaketes erzeugt eine momentabhängige axiale Kraft am Ausgangskegel. Eine Scheibe der 
Schrägnockenscheibe stützt sich an der Ausgangsachse und die zweite am Ausgangskegel ab. 
Zwischen den Scheiben befinden sich Kugeln, die in Kugelbahnen mit einer definierten Stei-
gung liegen. Ein Drehmoment-Unterschied zwischen Ausgangskegel und Ausgangswelle 
führt zu einer Hubbewegung und zu einer Axialkraft. 
 
Da die Kraft vom Federpaket/(Voranpressung) und die der Schrägnockenscheibe parallel wir-
ken, kann man für die resultierende Axialkraft schreiben: 
 
MomentVorAxial FFF +=          Gl. 3-2
  
Die von der Schrägnockenscheibe erzeugte axiale Kraft wird durch folgende Gleichung defi-
niert: 
 
)tan(a
r
MF AntriebMoment ⋅=          Gl. 3-3 
mit 
a  : der Steigungswinkel der Kugelbahn  
r : Radius der Kugelbahn 
 
Die Höhe der Anpressung ist für das Funktionieren des Getriebes von entscheidender Bedeu-
tung. Eine geringe Anpressung kann in keinem Betriebspunkt toleriert werden, da die Gefahr 
besteht, dass das Getriebe durchrutscht. Eine Überanpressung ist jedoch ebenfalls uner-
wünscht, da die Verluste im Getriebe und der Kraftstoffverbrauch erhöht werden.  
 
Die Anordnung der Anpressvorrichtung im Pfad des Ausgangsmomentes hat den Vorteil, dass 
alle abtriebsseitigen Momentstöße von der Anpressvorrichtung erfasst, und direkt zu einer 
Axialkraft umgesetzt werden. Das mechanische System für die Anpresskrafterzeugung hat 
den Vorteil, dass eine Axialkraft verlustfrei und ohne Verzögerung erzeugt wird. Der Nachteil 
ist, dass die Axialkraft von dem Federpaket und die Steigung der Kugelbahn definiert wird. 
So kann die Anpresskraft nicht beliebig an jede Fahrsituation angepasst werden.  
 
3.2 Trennung der Fluidräume 
 
Noch ein wichtiger Vorteil des KRG ist die Trennung der Fluidkammern. Es werden zwei 
Fluide benutzt. Für die Schmierung der Zahnräder und Lager wird ein handelsüblicher 
Schmierstoff (ATF) genommen. Für die Kraftübertragung (im Gegensatz zur Schmierung) ist 
ein höherer Reibwert gewünscht. 
Mit der Benutzung zweier unterschiedlicher Fluide hat man keinen Zielkonflikt zwischen 
Schmierung und Reibung. So kann man sich für die Entwicklung des Traktionsfluides nur auf 
die Reibeigenschaften konzentrieren, anders als bei anderen Reibradgetrieben, wo das Öl so-
wohl für die Reibkräfte als auch für die Schmierung verantwortlich ist [4],[15],[32].  
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In der Abb. 3-4 ist ein Querschnitt des KRG dargestellt, in dem man die zwei Fluidräume 
sehen kann. Beide Räume werden mit herkömmlichen Radialwellendichtungen voneinander 
getrennt. 
 
Abb. 3-4: Querschnitt vom KRG mit zwei Fluidräumen 
 
3.3 Fahrtrichtungsumkehr im KRG 
 
Für die Richtungsumkehr im KRG wird ein Planetenradsatz an der Eingangsseite des CVT-
Getriebes benutzt. In der Abb. 3-5 kann man die Komponenten des Planetenradsatzes sehen.  
 
Abb. 3-5: Planetenradsatz für Fahrtrichtungswechsel im KRG [GIF Archiv] 
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Der Sonnenrad des Planetenradsatzes ist mit der Eingangswelle verbunden und das Hohlrad 
des Planetenradsatzes ist mit dem Eingangskegel verbunden. Die Fahrtrichtung wird über die 
Drehrichtung des Hohlrades bzw. Blockierung des Planetenträgers definiert.   
Wenn man Planetenträger und Hohlrad verbindet, dreht sich der Planetenradsatz als Block um 
und das Fahrzeug wird sich vorwärts bewegen, wie in der Abb. 3-6 dargestellt ist. 
 
 
Abb. 3-6: Vorwärtsrichtung im KRG [GIF Archiv] 
 
Für die Fahrtrichtungsumkehr soll sich das Hohlrad in entgegengesetzter Richtung drehen. 
Das erfolgt, wenn der Planetenträger gegen das Getriebegehäuse blockiert wird. Über die Pla-
neten wird dann die Drehrichtung des Hohlrades gewechselt und das Fahrzeug wird sich 
rückwärts bewegen, wie in der Abb. 3-7 dargestellt ist.  
 
 
Abb. 3-7: Rückwärtsrichtung im KRG [GIF Archiv] 
 
Das Blockieren des Planetenträgeres entweder gegen das Gehäuse oder gegen das Hohlrad 
erfolgt über eine Schiebemuffe. Die Schiebemuffe ist mechanisch über ein Schaltkabel mit 
dem Wählhebel verbunden.   
 
3.4 Die Kontaktstelle   
 
Die Kontaktstelle zwischen Ring und Kegel ist ein wesentlicher Aspekt bei der Entwicklung 
des KRG. Von der Kontaktstelle wird die Höhe der Leistungsdichte maßgeblich beeinflusst. 
Wie bei allen Wälzgetrieben wird auch im KRG ein Traktions-Fluid benötigt, das für die 
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Trennung der metallischen Oberflächen sorgt. Die Kraftübertragung im KRG erfolgt über 
einen elasto-hydrodynamischen Kontakt (EHD-Kontakt) [14]. Als EHD-Kontakt wird der 
Kontakt definiert, in dem neben den Fluideigenschaften und Strömungsverhältnissen auch die 
Verformung der Körper eine große Rolle spielt.  Die Performance der Kontaktstelle hängt von 
den rheologischen Eigenschaften des Fluids im EHD-Kontakt ab. Die Tangentialkraft erfolgt 
über die Scherung des Fluides innerhalb der Kontaktstelle. Es gibt verschiedene Theorien und 
Modelle für die Entstehung der Schubspannungen in der Kontaktstelle. Sehr gute Überein-
stimmungen zwischen Modellrechnung und experimenteller Analyse zeigt das Modell von 
JOHNSON und TEVAARWERK [30], wobei das Fluid ein elastisch/plastisches Verhalten im 
EHD-Kontakt zeigt.  
 
In der Abb. 3-8 ist das Modell von JOHNSON und TEVAARWERK veranschaulicht. 
 
 
 
cc FF ττγττττ ==<= für  )( und für 0)( &
  
Abb. 3-8: Modell des EHD-Kontakts nach JOHNSON-TEVAARWERK [14],[15],[30] 
 
Mit Hilfe des Kontaktstellenmodells können die örtlichen Schubspannungen abhängig von der 
Scherung ermittelt werden. Die lokalen Geschwindigkeitsdifferenzen verursachen die Sche-
rung des Fluidfilms in der Kontaktstelle. Es gibt drei Arten von lokalen Geschwindigkeiten: 
 
- Die relative Geschwindigkeit UΔ längs zur Laufrichtung x. Diese relative Geschwin-
digkeit tritt immer dann zwangläufig auf, wenn ein Moment über die Kontaktstelle 
übertragen wird 
- Die relative Geschwindigkeit VΔ  quer zur Laufrichtung y. Diese relative Geschwin-
digkeit entsteht bei Verstellvorgängen im Getriebe 
- Die relative Drehbewegung ω  normal zum Kontakt. Diese relative Drehgeschwindig-
keit resultiert aus den unterschiedlichen Oberflächengeschwindigkeiten der beiden 
Wälzpartner, und wird Bohrgeschwindigkeit genannt 
 
In der Abb. 3-9 ist schematisch die Entstehung der relativen Drehbewegung dargestellt.  
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Abb. 3-8: Modell des EHD-Kontakts nach JOHNSON-TEVAARWERK [14],[15],[30] 
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Für den allgemeinen Fall, wie in der Abb. 
3-9 zu sehen ist, gilt: 
 
112212 sinsin aaNNb ⋅±⋅=−= ωωωωω  
 
+ wenn C zwischen S1 und S2 ist 
- wenn S1,S2 auf einer Seite von C ist 
Abb. 3-9: Winkelgeschwindigkeit zweier Wälzkörper und Bohrgeschwindigkeit [14] 
Alle bislang entwickelten stufenlosen Getriebe weisen eine bestimmte Bohrgeschwindigkeit 
auf. Diese relative Drehbewegung über den Reibwert verursacht Verluste in der Kontaktstelle, 
die als Bohrverluste anzusehen sind.  
Für die Berechnung der örtlichen Schubspannungen abgesehen von den örtlichen Geschwin-
digkeiten, benötigt man auch die Fluidparameter „Schubmodul G“ und „kritische Schubspan-
nung cτ “. Diese Größen können nur in einem Wälzprüfstand ermittelt werden, da sie stark von 
Druck-, Temperatur- und Geschwindigkeitsverhältnissen abhängen.  
Aus den obigen Überlegungen kann man ersehen, dass es über das Modell von JOHNSON-
TEVAARWERK- sofern man die oben genannte Schergeschwindigkeiten kennt- möglich ist, 
die örtlichen Schubspannungen zu ermitteln. Dann kann man mit einer Integration über die 
gesamte Kontaktfläche die resultierende Umfangskraft berechnen [14],[29],[30].  
 
3.5 Verluste im KRG 
 
Ein wichtiger Aspekt für alle stufenlosen Getriebe ist der Wirkungsgrad. Während die her-
kömmlichen CVT-Getriebe relativ große hydraulische Leistung für die Anpresskraft und die 
Übersetzungs-Verstellungen aufbringen müssen, was auch zu Verlusten führt, erfolgt beim 
KRG die Anpresskraft mechanisch, und die Verstellung benötigt sehr kleine elektrische Leis-
tung (25Watt). 
Die wichtigsten Verlustquellen im KRG sind die Lager und die Kontaktstellen. Die Lagerver-
luste sind kraft- und drehzahlabhängig. Wegen der erforderlichen Anpresskraft für die Kraft-
übertragung entstehen Normalkräfte, die sich in den Hauptlagern des KRG abstützen. Die 
Höhe der Anpresskraft hängt vom Ausgangsmoment und der Auslegung der Anpresseinheit 
ab. Die Auslegung der Anpresseinheit erfolgt unter Berücksichtigung der Höhe der übertrag-
baren Momente und des minimal erreichbaren Reibwertes. So wird deutlich, dass der Reib-
wert und damit die Traktionsfluid-Eigenschaften eine wichtige Rolle für die Auslegung und 
Dimensionierung des Getriebes spielen.  
In der Kontaktstelle ist für die Kraftübertragung immer ein gewisser Längsschlupf erforder-
lich, der zur Verlustentstehung beiträgt. Die Höhe des Längschlupfes korreliert direkt mit dem 
Reibwert. In der folgenden Abbildung kann man sehen, wie der Längschlupf und der Reib-
wert zusammenhängen: 
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Abb. 3-10: Kraftschlussreibwert im Ring-Kegel-Kontakt [11] 
 
Die Eigenschaften des Traktionsfluids und auch die Bedingungen in der Kontaktstelle definie-
ren die Anfangssteigung des Reibwertes über dem Schlupf.   
Wie schon dargelegt wurde, entsteht in der Kontaktstelle außer des Längschlupfs auch ein 
Bohrschlupf wegen der unterschiedlichen Oberflächengeschwindigkeiten der Wälzkörper. 
Dieser trägt auch zur Verlustentstehung bei. Die Bohrschlupfverluste sind proportional zu der 
Normalkraft in der Kontaktstelle. Darüber hinaus werden sie auch von verschiedenen Geo-
metrieparametern beeinflusst. Die Geometriebedingungen in der Kontaktstelle werden von 
der Ringgeometrie definiert. In Abhängigkeit von der Normalkraft und den Radienverhältnis-
sen werden über die Ringgeometrie die Flächenpressungen und die Größe der Kontaktfläche 
definiert. Die Definition einer optimalen Ringgeometrie ist von großer Bedeutung für die 
Entwicklung des KRG. Sowohl die Verluste als auch die Dauerfestigkeit des Getriebes wer-
den von der Ringgeometrie beeinflusst. Die Dauerfestigkeit hängt von der Höhe der Flächen-
pressungen in der Kontaktstelle ab.  
In der folgenden Abbildung sind die allgemeinen Verlustquellen des KRG aufgelistet: 
 
 
 
1. Dichtungen 
2. Lager 
3. Bohrschlupf Innen 
4. Bohrschlupf Außen 
5. Schlupf Innen/Außen 
6. Führungsrollen 
Abb. 3-11: Verluste im KRG [GIF Archiv] 
 
Neben den Lagern und den Kontaktverlusten, entstehen weitere Verluste in den Radialwel-
lendichtungen, die drehzahlabhängig sind, und Verluste in den Ringführungsrollen die eben-
falls hauptsächlich drehzahlabhängig sind.  
18                                                             3 Funktionsprinzip des Kegel-Ring-Getriebes (KRG) 
 
 
Abb. 3-10: Kraftschlussreibwert im Ring-Kegel-Kontakt [11] 
 
Die Eigenschaften des Traktionsfluids und auch die Bedingungen in der Kontaktstelle definie-
ren die Anfangssteigung des Reibwertes über dem Schlupf.   
Wie schon dargelegt wurde, entsteht in der Kontaktstelle außer des Längschlupfs auch ein 
Bohrschlupf wegen der unterschiedlichen Oberflächengeschwindigkeiten der Wälzkörper. 
Dieser trägt auch zur Verlustentstehung bei. Die Bohrschlupfverluste sind proportional zu der 
Normalkraft in der Kontaktstelle. Darüber hinaus werden sie auch von verschiedenen Geo-
metrieparametern beeinflusst. Die Geometriebedingungen in der Kontaktstelle werden von 
der Ringgeometrie definiert. In Abhängigkeit von der Normalkraft und den Radienverhältnis-
sen werden über die Ringgeometrie die Flächenpressungen und die Größe der Kontaktfläche 
definiert. Die Definition einer optimalen Ringgeometrie ist von großer Bedeutung für die 
Entwicklung des KRG. Sowohl die Verluste als auch die Dauerfestigkeit des Getriebes wer-
den von der Ringgeometrie beeinflusst. Die Dauerfestigkeit hängt von der Höhe der Flächen-
pressungen in der Kontaktstelle ab.  
In der folgenden Abbildung sind die allgemeinen Verlustquellen des KRG aufgelistet: 
 
 
 
1. Dichtungen 
2. Lager 
3. Bohrschlupf Innen 
4. Bohrschlupf Außen 
5. Schlupf Innen/Außen 
6. Führungsrollen 
Abb. 3-11: Verluste im KRG [GIF Archiv] 
 
Neben den Lagern und den Kontaktverlusten, entstehen weitere Verluste in den Radialwel-
lendichtungen, die drehzahlabhängig sind, und Verluste in den Ringführungsrollen die eben-
falls hauptsächlich drehzahlabhängig sind.  
3 Funktionsprinzip des Kegel-Ring-Getriebes (KRG) 19 
3.6 Mechatronische Module im KRG 
 
Sehr wichtige Komponenten für die Funktion des KRG sind auch die mechatronischen Modu-
le für die Übersetzungsverstellung und für die Betätigung der Trockenkupplung. Im folgenden 
Kapitel werden die Module für die Ringverstellung und die Kupplungsbetätigung beschrieben. 
Darüber hinaus werden auch die Sensoren erläutert, die wichtig für die Ansteuerung des Ge-
triebes sind. 
3.6.1 Modul für die Ringverstellung 
 
Die Übersetzungsverstellung im KRG erfolgt elektromechanisch über die Ansteuerung eines 
Gleichstrom-Motors (Aktuator). In der Abb. 3-12 sind die Komponenten der Verstellvorrich-
tung dargestellt.  
 
Abb. 3-12: Mechatronisches Modul für die Ringverstellung [GIF Archiv] 
 
Der Aktuator für die Verdrehung des Rings ist ein herkömmlicher Gleichstrom- Elektromotor 
mit Reduktions-Planeten-Getriebe für die Drehzahl- und Kraftanpassung. Die rotatorische 
Bewegung des Aktuators wird über eine Exzentrizität in eine translatorische Bewegung am 
Verstellhebel umgesetzt. Über die translatorische Bewegung des Verstellhebels erfolgt dann 
die Verdrehung des Verstellrahmens bzw. des Ringes. Der Ring kann sich dann mit der Ver-
stellbrücke, die axial mit Gleitlagern gelagert ist, frei längs der Kegelmantellinie bewegen. 
Die Ansteuerung des Aktuators erfolgt über den Prototypen-Controller. Die Regleralgorith-
men im Controller berechnen eine Spannung (Stellwert) für den Aktuator. Die Spannung wird 
über ein Leistungselektronik-Modul an den Anker des Motors geführt. Für die Regelung des 
Ringwinkels benötigt man die Position des Aktuators, die wird über den Inkrementalgeber, 
der direkt an der Motorachse sitzt, erfasst. 
Da bei rotierendem Getriebe die Reibkräfte um die Hochachse des Ringes sehr klein sind, 
werden insgesamt sehr kleine Kräfte für die Ringverstellung benötigt. Das macht sich auch 
bemerkbar in der Tatsache, dass ein Elektromotor mit 25Watt Maximalleistung ausreicht.  
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Außerdem kann man noch einen weiteren wichtigen Vorteil des KRG gegenüber den her-
kömmlichen CVT-Getrieben nennen. Da beim KRG die Verstellung rein elektromechanisch 
erfolgt, und kein motorangetriebenes  Nebenaggregat benutzt wird, ist die Verstellung nicht 
abhängig von der Motordrehzahl. Bei den herkömmlichen Umschlingungsgetrieben hat die 
Ölpumpe bei niedriger Motordrehzahl verringerte Förderleistung. Damit kann keine sichere 
Verstellung unterhalb einer bestimmten Motordrehzahl realisiert werden. Diese liegt bei unge-
fähr 1500-1600 1/min und damit relativ weit von der Linie optimalen Verbrauchs entfernt. 
Beim KRG wird die minimale Verstelldrehzahl nur von den schlechten Schwingungseigen-
schaften des Motors bei niedriger Drehzahl begrenzt. Dieses Problem kann aber mit einer zum 
KRG passenden Motorkalibrierung behoben werden.  
 
3.6.2 Module für die Kupplungsansteuerung 
 
Die Kupplungsansteuerung erfolgt wie die Ringverstellung auch elektromechanisch. Dabei 
braucht man genauso wie bei der Ringverstellung einen Gleichstrom-Motor mit Getriebe für 
die Anpassung der Kräfte. Das Modul wird von dem Hersteller der Kupplung bereitgestellt; 
die Ansteuerungslogik wird vom Prototypen-Controller übernommen. Für die Positionsrege-
lung des Aktuators wird in der Motorachse ein Inkrementalgeber integriert. Die Abb. 3-13 
zeigt das mechatronische Modul der Kupplung. 
 
 
Abb. 3-13: Mechatronisches Modul für die Kupplungsbetätigung  
 
Die Achse des Gleichstrom-Motors ist mit einem Gewinde versehen, und schließt an ein 
Schneckengetriebe an. Das Schneckengetriebe wird auch mit einem vorgespannten Federsys-
tem unterstützt, so dass nicht alle Betätigungskräfte vom Gleichstrommotor aufgebracht wer-
den müssen. Die elektrische Ansteuerung des Gleichstrom-Motors erfolgt wie bei der Ring-
verstellung. Für die Betätigung der Kupplung wird eine elektrische Leistung vom 35Watt be-
nötigt. 
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3.6.3 Sensoren im KRG 
 
Für die Ansteuerung des KRG werden außer den mechatronischen Modulen für die Ringver-
stellung und die Kupplungsbetätigung auch Sensoren benutzt. Die Sensoren erfassen wichtige 
Größen, die für die Algorithmen des Steuersystems benötigt werden.  
Diese eingesetzten Sensoren im KRG sind: 
 
- Eingangsdrehzahl-Sensor  
- Ausgangsdrehzahl-Sensor 
- Ringposition-Sensor 
- Inkrementalgeber für die Position des Gleichstrommotors für die Ringverstellung 
- Inkrementalgeber für die Position des Gleichstrommotors für die Kupplungsbetätigung 
- Temperatur-Sensor für das Traktionsfluid 
- Temperatur-Sensor für das Schmierfluid 
 
Darüber hinaus fließen in das Steuersystem auch wichtige Motordaten über ein im Fahrzeug 
installiertes CAN-(Controll-Area-Network) System ein. Da heute die Vernetzung der Steuer-
geräte mehr oder weniger als Standard für jedes Fahrzeug gelten kann, können dem CAN eine 
Menge wichtiger Informationen entnommen werden. Einige von den wichtigsten Informatio-
nen sind: 
 
- Motordrehzahl 
- Aktuelles Motormoment 
- Motortemperatur 
- Gaspedalstellung 
- Bremsposition  
- Raddrehzahlen von ABS Sensoren 
- ESP-Signal 
 
Über ein CAN-System können Informationen zwischen den Steuergeräten ausgetauscht wer-
den. Als Beispiel kann das Getriebesteuerungssystem (TCU Transmission Control Unit) an 
das Motorsteuergerät (ECU Engine Control Unit) eine Anforderung für eine Momentreduzie-
rung senden und die ECU kann dann das angeforderte Moment einstellen [6],[19]. 
 
Die Drehzahlsignale sind sehr wichtige Signale sowohl für die Getriebesteuerung als auch für 
die Kupplungsansteuerung. Die wichtigste Größe für die Getriebesteuerung ist die Überset-
zung. Die Übersetzung im KRG kann mittels des Drehzahlverhältnisses oder mittels der 
Ringposition und der daraus resultierenden Radienverhältnisse (siehe GL.3-1) berechnet wer-
den. Die Übersetzung die aus dem Drehzahlverhältnis resultiert, wird Drehzahlübersetzung 
genannt und die Übersetzung die aus der Ringposition resultiert, wird Wegübersetzung ge-
nannt. Zwischen Drehzahl- und Wegübersetzung entstehen Abweichungen, da in der Kontakt-
stelle immer ein gewisser Längsschlupf für die Kraftübertragung immer vorhanden sein muss. 
Die Höhe der Abweichung ist schlupfabhängig.  
Die Inkrementalgeber werden wie schon beschrieben für die Positionsregelung der Aktuato-
ren benutzt. Wichtig für die Überwachung des KRG sind die Temperaturen der beiden Öle.  
 
Nachdem alle wichtigen Funktionen und Aspekte des KRG beschrieben worden sind, werden 
in den folgenden Kapiteln die Simulationstechniken beschrieben, die in den verschiedenen 
Phasen bei der Entwicklung eines Kraftfahrzeuges eingesetzt werden. 
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den. Als Beispiel kann das Getriebesteuerungssystem (TCU Transmission Control Unit) an 
das Motorsteuergerät (ECU Engine Control Unit) eine Anforderung für eine Momentreduzie-
rung senden und die ECU kann dann das angeforderte Moment einstellen [6],[19]. 
 
Die Drehzahlsignale sind sehr wichtige Signale sowohl für die Getriebesteuerung als auch für 
die Kupplungsansteuerung. Die wichtigste Größe für die Getriebesteuerung ist die Überset-
zung. Die Übersetzung im KRG kann mittels des Drehzahlverhältnisses oder mittels der 
Ringposition und der daraus resultierenden Radienverhältnisse (siehe GL.3-1) berechnet wer-
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genannt und die Übersetzung die aus der Ringposition resultiert, wird Wegübersetzung ge-
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Nachdem alle wichtigen Funktionen und Aspekte des KRG beschrieben worden sind, werden 
in den folgenden Kapiteln die Simulationstechniken beschrieben, die in den verschiedenen 
Phasen bei der Entwicklung eines Kraftfahrzeuges eingesetzt werden. 
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In diesem Kapitel wird ein Überblick über den aktuellen Stand der Technik beim Einsatz von  
Simulationsverfahren in der Automobilindustrie gegeben. Besonders wird auf die rechnerge-
stützte Entwicklung von Funktionen für verschiedene Hardware-Komponenten (Rapid Proto-
typing) eingegangen.   
4.1 Einsatzgebiet von Simulationsverfahren 
 
Simulationen und Modellierungen sind ein wichtiger Aspekt geworden, da die modernen Pro-
zessoren in den letzten Jahrzehnten erheblich leistungsfähiger geworden sind. Simulationen 
begleiten heute den kompletten Entwicklungsprozess eines Fahrzeugs. Mit Hilfe von Simula-
tionen kann man die Verkürzung der Entwicklungszeit, die Verbesserung der Produktqualität 
und eine Kosteneinsparung erreichen [9]. In der folgenden Abb. 4-1 sind die gesamten Ent-
wicklungsprozesse eines Kraftfahrzeugs dargestellt.  
 
 
Abb. 4-1: Entwicklungsprozess eines Kraftfahrzeugs [9] 
 
22                         4 Stand der Kenntnisse im Bereich von Simulationen im Automobilbereich 
 
4 Stand der Kenntnisse im Bereich von Simulationen im 
Automobilbereich 
 
In diesem Kapitel wird ein Überblick über den aktuellen Stand der Technik beim Einsatz von  
Simulationsverfahren in der Automobilindustrie gegeben. Besonders wird auf die rechnerge-
stützte Entwicklung von Funktionen für verschiedene Hardware-Komponenten (Rapid Proto-
typing) eingegangen.   
4.1 Einsatzgebiet von Simulationsverfahren 
 
Simulationen und Modellierungen sind ein wichtiger Aspekt geworden, da die modernen Pro-
zessoren in den letzten Jahrzehnten erheblich leistungsfähiger geworden sind. Simulationen 
begleiten heute den kompletten Entwicklungsprozess eines Fahrzeugs. Mit Hilfe von Simula-
tionen kann man die Verkürzung der Entwicklungszeit, die Verbesserung der Produktqualität 
und eine Kosteneinsparung erreichen [9]. In der folgenden Abb. 4-1 sind die gesamten Ent-
wicklungsprozesse eines Kraftfahrzeugs dargestellt.  
 
 
Abb. 4-1: Entwicklungsprozess eines Kraftfahrzeugs [9] 
 
4 Stand der Kenntnisse im Bereich von Simulationen im Automobilbereich 23 
Die Spezifikationsphase dient dazu, auf der Basis einer Produktidee ein Lastenheft zu erstel-
len. Schon bei dieser Phase wird die übliche verbale Formulierung zunehmend vom Software-
Lastenheft abgelöst. In einem Software-Lastenheft werden alle Informationen, die das Pro-
dukt beschreiben, in einer rechnerinternen Darstellung abgelegt. Der erste Entwicklungsschritt, 
bei dem die im Rahmen der Spezifikation angelegte Datenbasis verwendet wird, ist die Kon-
struktion. In dieser Phase sind schon seit langem Methoden von „Computer Aided De-
sign“ (CAD) etabliert, wobei Bauteile und Baugruppen rechnergestützt gezeichnet werden. 
Über diesen Weg können vollständige Produktmodelle entstehen, bei denen auch detaillierte 
Produkteigenschaften integriert werden können (z.B Material, Rauminformation, Toleranzde-
finition). Die im Rahmen der Konstruktion am häufigsten verwendeten Modelltypen sind Fi-
nite-Elemente-Modelle (FEM), Mehrkörpermodelle (MKS) und Strömungsmodelle (CFD). 
Beispiele für den Einsatz von FEM-Simulationen sind die Berechnung und Optimierung von 
Körperformen sowie von Schwingungsverhalten, Temperatur- und Geschwindigkeitsvertei-
lung. Dabei werden Softwaretools wie z.B ABAQUS, ANSYS, LS-DYNA oder PAM-
SYSTEM verwendet, die in der Automobilindustrie eine weite Verbreitung gefunden haben 
[9]. Die Mehrkörpersysteme bestehen aus einer bestimmten Anzahl von starren Körpern, die 
miteinander über Feder-Dämpfer-Systeme verbunden sind. Die Lösung eines Systems von 
linearen Differential-Gleichungen beschreibt die Dynamik des Systems vollständig. So kön-
nen Gesamt-Fahrzeugmodelle entstehen.  
Als virtuelle Produktentwicklung wird der Prozess bezeichnet, bei dem ein virtueller Proto-
typ in einer Rechenumgebung entwickelt wird. Ein solcher virtueller Prototyp wird auch als 
Digital Mock-Up (DMU) bezeichnet. Mit einem DMU können diverse Simulationsuntersu-
chungen durchgeführt werden, ohne dass ein physikalischer Prototyp aufgebaut werden muss. 
So können sehr detaillierte Gesamtfahrzeugmodelle aufgebaut werden. Im Sinne einer virtuel-
len Produktentwicklung können Längsdynamik und Querdynamik mit Hilfe solcher Modelle 
untersucht werden. Softwaretools für Mehrkörpersimulationen sind: ADAMS, MESA VER-
DE, SIM-PACK [9] und DRESP [8].  
In der Phase des Rapid Prototyping werden Simualtionsverfahren am meisten eingesetzt. 
Prozesse wie „Software in the Loop“ und „Hardware in the Loop“ sind mittlerweile „state of 
the art“ im Bereich von Funktionsentwicklung im Automobilbereich geworden. Diese Prozes-
se werden separat in dem folgenden Kapitel erläutert, da sie von größter Bedeutung für diese 
Arbeit sind. In der Prototypen-Phase eines Automobils werden Fahrversuche für die Kon-
trolle der Funktionalität des Fahrzeuges durchgeführt. In dieser Phase ist die Benutzung eines 
realen Prototypfahrzeuges unverzichtbar. Es können auch Simulationsverfahren für die Ver-
besserung einige Funktionen im Einsatz kommen, aber diese sind eher als Iterationen in der 
Phase des Rapid Prototyping einzuordnen. In der Phase des Serienfahrzeugs werden weniger 
Simulationsmodelle und modellbasierte Verfahren eingesetzt. Im Gegensatz zu der Phase des 
Rapid Prototyping haben die Steuergeräte in einem Serienfahrzeug eine begrenzte Leistung, 
so können komplexe Modelle nicht echtzeitig eingesetzt werden. Aber mit zunehmender Leis-
tung der heutigen Prozessoren werden immer häufiger Echtzeitmodelle (Beobachter), die in 
der Rapid-Prototyping Phase entwickelt wurden, auch in den Seriensteuergeräten eingesetzt, 
um Komfort und Sicherheit zu erhöhen. Für die Fertigungsphase können auch schon in den 
früheren Stadien des Entwicklungsprozesses Simulationsverfahren eingesetzt werden, bei 
denen die Herstellung und die Montage des Fahrzeuges oder einer Fahrzeugkomponente si-
muliert werden können. So können die Herstellbarkeit, die Montagereihenfolge und Toleranz-
analysen schon in der Planungsphase durchgeführt werden. 
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4.1.1 Rapid Prototyping 
 
In diesem Kapitel soll die Ebene Rapid Prototyping als Teil des gesamten Entwicklungspro-
zesses näher betrachtet werden. Während sich die virtuelle Produktentwicklung auf die Ab-
bildung und Simulation des Gesamtfahrzeugs konzentriert, werden beim Rapid-Prototyping 
einzelne Funktionen des Fahrzeugs modellbasiert entwickelt und optimiert. Anwendungsbei-
spiele für den Einsatz von Rapid Prototyping Techniken sind z.B die Funktions-Entwicklung 
von Steuergeräten. Beim Rapid Prototyping handelt es sich um die rechnergestützte Entwick-
lung von Software für bereits existierende oder noch in der Entwicklung befindliche Hard-
warekomponenten bzw. Steuergeräte [9],[16]. Die Prozesse des Rapid Prototyping werden 
sehr oft als ein V-förmiger Prozess dargestellt, siehe die  Abb. 4-2. 
 
 
Abb. 4-2: Prozesse beim Rapid Prototyping (V-Prozess) [5]  
In den folgenden Abschnitten werden die Teilprozesse der V-Prozesse erklärt.  
4.1.2 Modellierung 
 
Die Funktionsentwicklung ist als Ziel des Rapid-Prototypings anzusehen. Im Rahmen des 
Rapid Prototyping wird jede Funktion modellbasiert entwickelt. Deshalb muss als erster 
Schritt beim Rapid Prototyping das physikalische System mathematisch modelliert werden. 
Hier handelt es um die Erstellung der Differential-Gleichungen, die das dynamische Verhal-
ten des Systems abbilden. In der folgenden Abb. 4-3 ist das mathematische KRG-Modell dar-
gestellt.        
Modellierung 
Funktion- Prototy-
ping 
Target Implementierung 
TCU Testing 
Kalibration 
24                         4 Stand der Kenntnisse im Bereich von Simulationen im Automobilbereich 
 
4.1.1 Rapid Prototyping 
 
In diesem Kapitel soll die Ebene Rapid Prototyping als Teil des gesamten Entwicklungspro-
zesses näher betrachtet werden. Während sich die virtuelle Produktentwicklung auf die Ab-
bildung und Simulation des Gesamtfahrzeugs konzentriert, werden beim Rapid-Prototyping 
einzelne Funktionen des Fahrzeugs modellbasiert entwickelt und optimiert. Anwendungsbei-
spiele für den Einsatz von Rapid Prototyping Techniken sind z.B die Funktions-Entwicklung 
von Steuergeräten. Beim Rapid Prototyping handelt es sich um die rechnergestützte Entwick-
lung von Software für bereits existierende oder noch in der Entwicklung befindliche Hard-
warekomponenten bzw. Steuergeräte [9],[16]. Die Prozesse des Rapid Prototyping werden 
sehr oft als ein V-förmiger Prozess dargestellt, siehe die  Abb. 4-2. 
 
 
Abb. 4-2: Prozesse beim Rapid Prototyping (V-Prozess) [5]  
In den folgenden Abschnitten werden die Teilprozesse der V-Prozesse erklärt.  
4.1.2 Modellierung 
 
Die Funktionsentwicklung ist als Ziel des Rapid-Prototypings anzusehen. Im Rahmen des 
Rapid Prototyping wird jede Funktion modellbasiert entwickelt. Deshalb muss als erster 
Schritt beim Rapid Prototyping das physikalische System mathematisch modelliert werden. 
Hier handelt es um die Erstellung der Differential-Gleichungen, die das dynamische Verhal-
ten des Systems abbilden. In der folgenden Abb. 4-3 ist das mathematische KRG-Modell dar-
gestellt.        
Modellierung 
Funktion- Prototy-
ping 
Target Implementierung 
TCU Testing 
Kalibration 
4 Stand der Kenntnisse im Bereich von Simulationen im Automobilbereich 25 
 
einKegeleinKegelEingang JM −− ⋅=∑ ϕ&&       Gl.1 
 
RingRingRing JM ϕ&&⋅=∑         Gl.2 
 
ausKegelausKegelAusgang JM −− ⋅=∑ ϕ&&       Gl.3 
 
einKegeleinKegel
innenRingRingeinKegeleinKegel
einKegel
RingeinKegel
innen R
RR
V
VV
V
Vs
−−
−−−
−
−
⋅
⋅−⋅=−=Δ= ϕ
ϕϕ
&
&&
 Gl.4 
 
Abb. 4-3: Mathematische Modellierung (Beispiel-KRG) 
 
Hier wird die Tiefe der mathematischen Abbildung von der Zielsetzung definiert. Da es sich 
bei den meisten Funktionsentwicklungen um Reglerentwürfe handelt, ist die Rechnerzeit von 
großer Bedeutung. Sehr komplexe Modelle führen zu sehr langen Rechenzeiten, der modell-
basierte Regler-Entwurf wird praktisch nicht möglich, da beim Regler-Entwurf oft viele Si-
mulationen für die Parameter-Optimierung durchgeführt werden müssen. Mit der Leistung der 
heutigen Rechner ist es möglich, die Komplexität der mathematischen Modelle recht hoch zu 
halten, ohne dass die Rechenzeiten lang werden [7],[9],[13].  
 
Für die Simulation physikalischer Systeme und die Nachbildung der mathematischen Modelle 
werden blockschaltbildorientierte Simulationswerkzeuge eingesetzt. Der Einsatz solcher 
Werkzeuge ermöglicht die Modellierung von Prozessen oder Funktionalitäten auf einer sys-
temtheoretischen Ebene. Durch die Strukturierung der zu modellierenden Systeme in sog. 
Subsysteme können sehr komplexe Systeme modular aufgebaut werden. So sind sehr kom-
plexe Zusammenhänge übersichtlich darstellbar [18]. Die Hauptelemente von Blockschaltbil-
dern sind: 
 
- Ein- und Ausgangsgrößen 
- Variable, Parameter und Konstanten 
- Arithmetische und logische Operationen  
- Datenflusslinien  
- Unterlagerte Subsysteme 
 
In der Automobilindustrie hat Matlab/Simulink als Standard-Simulations-Werkzeug eine wei-
te Verbreitung gefunden. Als andere Simulationswerkzeuge sind ASCET-SD und iti-sim zu 
nennen. 
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In der Abb. 4-4 ist der Übergang vom mathematischen Modell zum Blockschaltbild Modell in 
Matlab/Simulink dargestellt. 
 
 
 
Abb. 4-4: Beispiel: Von mathematischen Gleichungen zum Blockschaltbild in Simulink (Beispiel-KRG) 
 
Nach dem Aufbau des Modells des physikalischen Systems können die Regleralgorithmen 
und die verschiedenen Funktionen modellbasiert entwickelt und zahlreiche Simulationen für 
die Parameter-Auslegung der Regler durchgeführt werden. Man spricht von einer Modell-in-
the-Loop (MIL) Simulation, wobei alle Funktionen mit Hilfe des Fahrzeugmodells getestet 
und validiert werden können. 
 
4.1.3 Funktions-Prototyping 
 
Die Simulationswerkzeuge Matlab/Simulink und ASCET-SD stellen mittlerweile eine ge-
schlossene Entwicklungsumgebung zur Verfügung, in der die als Blockschaltbild generierten 
Modelle mit automatischen Codegeneratoren in C-Code umgesetzt und anschließend auf Pro-
totyp-Steuergeräten eingesetzt werden können. 
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Abb. 4-5: Funktions-Prototyping: Vom Modell zur automatischen Code-Generierung 
 
Schon in dieser Phase der Entwicklung können die ersten Funktionserprobungen mit dem 
realen Fahrzeug und entsprechenden Hardwarekomponenten gestartet werden. Die Modelle 
können validiert und eine modellbasierte Funktionsverbesserung oder Vorkalibration durch-
geführt werden. So werden enorme Entwicklungszeiten und Kosten gespart. 
4.1.4 Target-Implementierung  
 
Nachdem die entwickelten Funktionen auf dem Prototypen-Steuergerät erfolgreich getestet 
und erprobt wurden,  muss ein spezieller C-Code entwickelt werden, der in einem Seriensteu-
ergerät lauffähig ist. Prototyp-Steuergerät und Seriensteuergerät unterscheiden sich in einigen 
Aspekten. Der Hauptunterschied besteht in der Speicherkapazität des Prozessors. Während in 
dem Prototyp-Steuergerät die Speicherkapazität groß ist, ist bei einem Seriensteuergerät aus 
Kostengründen eine limitierte RAM- und ROM-Speicherkapazität vorhanden. Darüber hinaus 
ist bei dem Seriensteuergerät die Anzahl von I/O-Schnittstellen der Anwendung spezifisch 
angepasst. Die meisten serientauglichen Prozessoren nutzen Fixed-Point-Arithmetik (feste 
Kommastellen) im Gegensatz zu den Prototypen Prozessoren, die eine Floating-Point-
Arithmetik benutzen. 
Ein Produktions-Code ist an Speicherkapazität und Betriebssystem des jeweiligen Serien-
Prozessors angepasst. Bei dem Produktions-Code muss auch bedacht werden, wie ein externer 
Code integriert werden kann. Darüber hinaus muss der Code automobile Standards erfüllen 
und für ein Echtzeitbetriebssystem geeignet sein wie z.B OSEK (Offene Systeme und deren 
Schnittstellen für die Elektronik im Kraftfahrzeug).  
Für die Generierung eines serien-tauglichen Codes ist es üblich, den Code handgeschrieben zu 
generieren. Handgeschriebene Codes zeichnen sich durch sehr gute Effizienz aus, aber die 
Entwicklungszeit und Kosten sind relativ hoch. Eine Software (TargetLink) für automatische 
………………………#include "***_KRG.h" 
#include "***_KRG_private.h" 
  
uint8_T _sfEvent_***_KRG_; 
  
RTISigGenPtr_T RTISigGenPtr = { 
  NULL 
}; 
  
RTISigGenWF_T RTISigGenWF = { 
  2 
}; 
 
BlockIO_***_KRG ***_KRG_B; 
ContinuousStates_***_KRG 
***_KRG_X;……………………………. 
 
Simulink Modell 
C-Code 
Prototype-
Steuergerät 
4 Stand der Kenntnisse im Bereich von Simulationen im Automobilbereich 27 
 
Abb. 4-5: Funktions-Prototyping: Vom Modell zur automatischen Code-Generierung 
 
Schon in dieser Phase der Entwicklung können die ersten Funktionserprobungen mit dem 
realen Fahrzeug und entsprechenden Hardwarekomponenten gestartet werden. Die Modelle 
können validiert und eine modellbasierte Funktionsverbesserung oder Vorkalibration durch-
geführt werden. So werden enorme Entwicklungszeiten und Kosten gespart. 
4.1.4 Target-Implementierung  
 
Nachdem die entwickelten Funktionen auf dem Prototypen-Steuergerät erfolgreich getestet 
und erprobt wurden,  muss ein spezieller C-Code entwickelt werden, der in einem Seriensteu-
ergerät lauffähig ist. Prototyp-Steuergerät und Seriensteuergerät unterscheiden sich in einigen 
Aspekten. Der Hauptunterschied besteht in der Speicherkapazität des Prozessors. Während in 
dem Prototyp-Steuergerät die Speicherkapazität groß ist, ist bei einem Seriensteuergerät aus 
Kostengründen eine limitierte RAM- und ROM-Speicherkapazität vorhanden. Darüber hinaus 
ist bei dem Seriensteuergerät die Anzahl von I/O-Schnittstellen der Anwendung spezifisch 
angepasst. Die meisten serientauglichen Prozessoren nutzen Fixed-Point-Arithmetik (feste 
Kommastellen) im Gegensatz zu den Prototypen Prozessoren, die eine Floating-Point-
Arithmetik benutzen. 
Ein Produktions-Code ist an Speicherkapazität und Betriebssystem des jeweiligen Serien-
Prozessors angepasst. Bei dem Produktions-Code muss auch bedacht werden, wie ein externer 
Code integriert werden kann. Darüber hinaus muss der Code automobile Standards erfüllen 
und für ein Echtzeitbetriebssystem geeignet sein wie z.B OSEK (Offene Systeme und deren 
Schnittstellen für die Elektronik im Kraftfahrzeug).  
Für die Generierung eines serien-tauglichen Codes ist es üblich, den Code handgeschrieben zu 
generieren. Handgeschriebene Codes zeichnen sich durch sehr gute Effizienz aus, aber die 
Entwicklungszeit und Kosten sind relativ hoch. Eine Software (TargetLink) für automatische 
………………………#include "***_KRG.h" 
#include "***_KRG_private.h" 
  
uint8_T _sfEvent_***_KRG_; 
  
RTISigGenPtr_T RTISigGenPtr = { 
  NULL 
}; 
  
RTISigGenWF_T RTISigGenWF = { 
  2 
}; 
 
BlockIO_***_KRG ***_KRG_B; 
ContinuousStates_***_KRG 
***_KRG_X;……………………………. 
 
Simulink Modell 
C-Code 
Prototype-
Steuergerät 
28                         4 Stand der Kenntnisse im Bereich von Simulationen im Automobilbereich 
 
Produktion-Code-Generierung bietet die Firma dSPACE an. Wie bei der Funktions-
Entwicklung kann man mit TargetLink den Produktions-Code unmittelbar aus Mat-
lab/Simulink-Modellen generieren. So kann sehr viel Zeit gespart werden, und darüber hinaus 
kann derjenige, der die Funktionen entwickelt hat, den Produktions-Code selber erzeugen und 
testen.  
Unabhängig davon wie der Code generiert wird, muss er für das serienspezifische Steuergerät 
erst in einer virtuellen Umgebung getestet werden. Dazu wird die entwickelte Software inner-
halb einer geschlossenen Simulationsumgebung mit bestehenden Modellen (z.B KRG-
Fahzeugmodell) verschaltet, getestet und optimiert.  Diese Phase der Entwicklung wird auch 
als Software-in-the-Loop (SIL) bezeichnet [9].  
 
 
Abb. 4-6: Software-in-the-Loop Simulation für Produktions-Code  
 
4.1.5 Transmission Control Unit (TCU) Testing 
 
Der in Software-in-the-Loop eingesetzte Code kann zusammen mit einem serien- ähnlichen 
Steuergerät in einer sog. Hardware-in-the-Loop (HiL) Umgebung getestet werden. Dafür 
werden Simulatoren benutzt, die in der Lage sind, Echtzeit-Fahrsituationen zu simulieren. Das 
Steuergerät, der programmierte Code und andere mechatronische Komponenten wie Aktuato-
ren und Sensoren werden in einem geschlossenen Kreis mit dem Simulator getestet und er-
probt, siehe Abb. 4-7. Beim Hardware-in-the-Loop ist zwischen zwei verschiedenen Vorge-
hensweisen der Bypass- und der Fullpass-Technik zu unterscheiden. Bei der Fullpass-Technik 
übernimmt der entwickelte Algorithmus die komplette Funktionalität einer Systemkomponen-
te (z.B. Getriebesteuergerät), während bei der Bypass-Technik nur eine spezielle Teilfunktion 
einer bereits existierenden Komponente ersetzt wird. Bei Neuentwicklungen wird hauptsäch-
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lich die Fullpass-Technik, und bei Optimierungen von bereits existierenden Komponenten, 
die Bypass-Technik verwendet [9].  
Beispiele für solche Entwicklungswerkzeuge, die im Automobil-Bereich am meisten verbrei-
tet sind, sind ETAS und dSPACE.  
 
 
Abb. 4-7: Hardware-in-the-Loop Simulation 
 
Am Ende der Optimierungsphasen bei der Software-Entwicklung wird der Serien-Code mit 
dem Seriensteuergerät im realen Fahrversuch erprobt und kalibriert. Hier bieten sich auch 
Kalibrationswerkzeuge von ETAS und dSPACE an, die über spezielle Schnittstellen mit dem 
Steuergerät Daten austauschen können. 
 
In den folgenden Kapiteln werden die ersten beiden Schritte des Rapid-Prototyping im KRG 
dargestellt. Nach der Modellierung des KRG wird die modellbasierte Funktions- und Regler-
entwicklung beschrieben. Die entwickelten Funktionen und Regleralgorithmen werden da-
nach mit Hilfe eines Rapid Prototyping Systems der Firma dSPACE im realen Fahrzeug ein-
gesetzt.  
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5 Modellierung des Kegel-Ring Getriebes (KRG) 
 
Im vorgehenden Kapitel - bei der Beschreibung der Prozesse während des Rapid-Prototyping 
wurde dargestellt, dass für die Funktionsentwicklung im Kraftfahrzeug ein Systemmodell 
vorhanden sein muss. In den folgenden Abschnitten wird die Modellierung des KRG be-
schrieben. Das Modell des KRG wird hauptsächlich für die Entwicklung der Übersetzungsre-
gelung und die Entwicklung der Fahrstrategie benutzt. Darüber hinaus können längsdynami-
sche Aspekte untersucht werden. Die elastohydrodynamischen Effekte in der Kontaktstelle 
werden hierbei nicht untersucht. Die Reibwert-Schlupfabhängigkeit wird  über Messungen 
vom Prüfstand gewonnen. So können die entstehenden Störgrößen in der Kontaktstelle be-
rechnet werden und der Einfluss der Störgrößen auf das längsdynamische Verhalten des Ge-
triebes simuliert werden. 
  
5.1 Modellierung der mechanischen Komponenten des KRG 
 
Um die Differential-Gleichungen zu erstellen, die das dynamische Verhalten des KRG über 
der Zeit beschreiben, werden die mechanischen Komponenten des KRG separat betrachtet 
(freigeschnitten) und die Differential-Gleichung für jeden Körper erstellt. Diese Gleichungen 
entstehen, wenn man die Momentenbilanz für jeden Körper werden erstellt.  
 
 Für den Eingangskegel gilt: 
 
 
 
Abb. 5-1: Kräfte und Momente am Eingangskegel 
 
einKegeleinKegeleinKegelinnenUmfangEingang
einKegeleinKegelEingang
JRFM
JM
−−−−
−−
⋅=⋅−
⇔⋅=∑
ϕ
ϕ
&&
&&
    Gl. 5-1 
 
 
Für den Fall, in dem sich der Ring rein rotatorisch bewegt und der Verdrehwinkel um seine 
Hochachse gleich Null ist, kann man schreiben: 
innenUmfangF −
EingangM
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Abb. 5-2: Kräfte am Ring 
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Ähnlich wie beim Eingangskegel gilt für den Ausgangskegel: 
 
 
Abb. 5-3: Kräfte und Momente am Ausgangskegel 
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Zusätzlich zu den oben angegebenen Gleichungen gilt für die Umfangskräfte im Kegel-Ring 
Kontakt: 
 
innenUmfangRinnenUmfang FF −−− −=        Gl. 5-4 
 
aussenUmfangRaussenUmfang FF −−− −=        Gl. 5-5 
Aus der Gleichungen 5-1 bis 5-3 entsteht ein Differential-Gleichungssystem, dessen Lösung 
die dynamischen Zustände des KRG wiedergibt. Für die Lösung des Systems müssen auch die 
Bedingungen in der Kontaktstelle mit einbezogen werden, da sonst keine geschlossene Lö-
sung aus den drei Gleichungen entstehen kann. 
innenUmfangRF −−
aussenUmfangRF −−
aussenUmfangF _
AusgangM
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5.1.1 Kontaktstelle 
 
Die Kraftübertragung erfolgt im KRG über den Ölfilm, der sich zwischen Kegel-Oberflächen 
und Ring bildet. Die Kraftübertragung findet nur statt, wenn ein gewisser Schlupf zwischen 
den Körpern herrscht, wie im Kapitel 3.4 schon beschrieben worden ist.  
Für die Elastohydrodynamische (EHD)-Wälzkontakte wurde bereits im Kapitel 3.4 das rheo-
logische Modell von JOHNSON und TEVAARWERK vorgestellt. Dieses Modell benötigt 
die Viskosität des Traktionsfluids für unterschiedliche Temperaturen und Pressungen. Diese 
Daten können nur durch sehr aufwendige Experimente gemessen werden. Darüber hinaus 
können die Differential-Gleichungen für die Scherkräfte nur iterativ gelöst werden. Da das 
KRG-Modell für Längsdynamik-Untersuchungen und den Reglerentwurf gedacht ist, wird die 
Kontaktstelle nur kinematisch abgebildet. Die kinematische Abbildung der Kontaktstelle er-
folgt mit der Definition und Berechnung des Längsschlupfes in der Kontaktstelle.  
 
 
 
Abb. 5-4: Axial und Normalkraft-Verteilung in der Kontaktstelle 
 
Für den Innen-Kontakt kann der Schlupf wie folgt definiert werden: 
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Diese Gleichung kann man in die folgende Differential Form transformieren: 
( ) ( ) innenRingRingRing
innen
einKegeleinKegeleinKegel Rdts
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Entsprechend kann man für den Außenkontakt sagen: 
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Wenn wir das Eingangs- und Ausgangsmoment, die Radien bzw. die Übersetzung sowie den 
Schlupf als Eingangsgröße annehmen, kann das System der Differential-Gleichungen Gl 5.1 
bis Gl. 5-3 und Gl. 5-7 bis Gl. 5-8 nach den Größen: 
 
aussenUmfanginnenUmfangRingausKegeleinKegel FF __  , , , , ϕϕϕ &&&&&& −−  
 
 
geschlossen gelöst werden. Über diese Größen kann der dynamische Zustand des KRG’s voll-
ständig beschrieben werden. 
 
5.2 Berechnung des Schlupfes in der Kontaktstelle  
 
Der Schlupf in der Kontaktstelle muss für die Lösung der Differential-Gleichungen für jede 
Fahrsituation bekannt sein. Die Schlupfberechnung basiert auf Messungen, die auf einem 
Reibradprüfstand bei der GIF durchgeführt worden sind. An diesem Reibradprüfstand können 
für bestimmte Materialpaarungen und Öle unter verschiedenen Bedingungen, wie Temperatu-
ren, Kontaktgeometrien, Pressungen und Drehzahlen Reibwertschlupfkurven ermittelt werden 
[14],[15],[32]. Ein Ausschnitt des für diese Untersuchungen entwickelten Prüfstandes ist  in 
der Abb. 5-5 dargestellt:  
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Wie die Zeichnung der Abb. 5-5 zeigt, sind beide Kontakte nachgebildet. Dabei wird auch die 
Ringdrehzahl gemessen, und so kann man den Schlupf im Innen- und Außenkontakt ermitteln. 
Der Antrieb des Prüflings erfolgt über zwei Elektromotoren, angeschlossen an Antriebs- und 
Abtriebswelle. Beide Elektromotoren werden drehzahlgeregelt betrieben: so kann man einen 
vordefinierten Gesamt-Schlupf einstellen. Die Anpressung zwischen Ring und den Kegeln 
wird mechanisch erzeugt. Eine axiale Kraft wird über ein Tellerfederpaket durch die An-
triebswelle hindurchgeleitet. Es gibt auch eine zweite Ausführung des Prüfstands, wo zum 
Erreichen einer besseren Steuerbarkeit  die Axialkraft hydraulisch erzeugt wird.  
 
Für die Messung des Reibwertes wird der Schlupf variiert und dabei das Eingangs- und Aus-
gangsmoment gemessen. Der Reibwert kann dann leicht über folgende Gleichung berechnet 
werden: 
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Wenn wir das Eingangs- und Ausgangsmoment, die Radien bzw. die Übersetzung sowie den 
Schlupf als Eingangsgröße annehmen, kann das System der Differential-Gleichungen Gl 5.1 
bis Gl. 5-3 und Gl. 5-7 bis Gl. 5-8 nach den Größen: 
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 Die Normalkraft kann auch über die Axialkraft und den Kegelwinkel berechnet werden: 
)sin(
)sin(
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NormalKRGNormalAxial a
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In dem Reibradprüfstand können dann die Reibwertschlupfkurven für verschiedene Umfangs-
geschwindigkeiten und für verschiedene Flächenpressungen in der Kontaktstelle Ring-Kegel 
gemessen werden. In der Abb. 5-6 kann man als Beispiel die Variation des Reibwertes im 
Innenkontakt in Abhängigkeit vom Schlupf für drei verschiedene Flächenpressungen und 
zwei unterschiedliche Umfangsgeschwindigkeiten sehen.  
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Abb. 5-6: Ergebnisse vom Reibradprüfstand 
 
Mit einer Vielzahl von Messungen kann man Reibwert-Kennfelder erstellen, bei denen der 
Einfluss unterschiedlicher Parameter dargestellt werden kann, siehe Abb. 5-7. Dort ist der 
Reibwert bezogen auf die innere Kontaktstelle in Abhängigkeit vom Schlupf und von der 
Umfangsgeschwindigkeit des Ringes aufgetragen. 
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Abb. 5-7: Reibwert-Schlupf Kennfeld  
Es gibt auch eine Ausführung des Prüfstandes, bei der zusätzlich drei verschiedene Überset-
zungen eingestellt werden können, um die Abhängigkeit des Reibwertes von der Übersetzung 
untersuchen zu können. So ist es möglich, multidimensionale Kennfelder zu erzeugen, bei 
denen auch der zusätzliche Einfluss der Übersetzung einbezogen werden kann.  
 
Für die Berechnung des Schlupfes müssen die Reibwertkurven, die den Messergebnissen des 
Prüfstandes unterliegen, zunächst bearbeitet werden. Die Reibwertkurven werden auf den 
Schlupfwert-Bereich beschränkt, in dem ein lineares Verhältnis zwischen Reibwert und 
Schlupf vorliegt. Auf diesem Weg können die Reibwert-Schlupf-Kurven für die unterschied-
lichen Umfangsgeschwindigkeiten und Pressungen so invertiert werden, dass – bei Kenntnis 
des erforderlichen Reibwertes für die Kraftübertragung - der erforderliche Schlupf berechnet 
werden kann. Der erforderliche oder minimale Reibwert kann über das Eingangsmoment und 
die Übersetzung ermittelt werden, siehe Gl. 5-9. 
 
5.3 Modellierung der Ringverstellung  
 
Wie schon im Kapitel 3.6.1 erläutert wurde, erfolgt die Änderung der Übersetzung durch die 
Verstellung der Ringposition. Die Ringposition ändert sich durch das Verdrehen des Ringes 
um seine Vertikal-Achse.  
Über die geometrischen Gegebenheiten zwischen Exzenter und Verstellhebel besteht ein fes-
ter Zusammenhang zwischen Aktuator-Position und Ringwinkel, siehe Abb. 5-8 .  
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Abb. 5-8 Geometrie der Verstelleinheit im KRG 
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Für die Berechnung des Winkels des Aktuators muss der Aktuator sowohl als elektrisches als 
auch als mechanisches System betrachtet werden.  
R L
Ud
Ua Jm i
 
Abb. 5-9: Modellierung des Gleichstrommotors 
 
Das Kirchhoff Gesetz für das elektrische Modell des Gleichstrom-Motors lautet: 
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Für die Trägheit und mechanischen Widerstände des Motors kann man definieren: 
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Die Induktion ( L ) und die mechanische Dämpfung (b ) spielen eine untergeordnete Rolle bei 
dem dynamischen Verhalten des Gleichstrommotors und können deshalb vernachlässigt wer-
den. Aus Gl. 5-10 und Gl. 5-11 ergibt sich:   
Ua
R
Ke
R
KeJ MMM ⋅=⋅+⋅ ϑϑ &&&
2
        Gl. 5-14
 
Diese Differential-Gleichung beschreibt das dynamische Verhalten des Gleichstrom-Motors 
über der Zeit. In der Gl. 5-12 wird die Last des Gleichstrom-Motors vernachlässigt, da sie 
wegen der großen Übersetzung des Planetengetriebes zwischen Exzenter und Motor eine un-
tergeordnete Rolle für das dynamische Verhalten des Motors spielt. 
Für die Ringverstellung wird angenommen, dass sich der Ring mit der axialen Geschwindig-
keit, die aus der Verdrehung des Ringes resultiert, in die axiale Richtung bewegt bzw. gleitet. 
Das wird deutlich in der Abb. 5-10: 
 
 
Abb. 5-10: Modellierung der Ringbewegung 
  
Für die Änderung der Ringposition gilt dann: 
∫ ⋅⋅+=⇒⋅== tRingRingx dtvxxvxv
0
0_ )sin()sin( ϕϕ&      Gl. 5-15
 
Für die tangentiale Geschwindigkeit gilt: 
inRingRing Rv _⋅= ω           Gl. 5-16
 Die Gl. 5-16 wurde mit Messungen validiert. Bei kleinen Geschwindigkeiten wurde der Ring 
verdreht, dabei wurde die Ringposition aufgenommen. Der Vergleich zwischen der Gl. 5-16 
und der über der Ringposition gemessenen Geschwindigkeit xv  haben gezeigt, dass der Ring 
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sich hauptsächlich mit der Geschwindigkeit des inneren Kontaktes längs am Kegel bewegt 
[12].  
Über die geometrischen Gegebenheiten von Kegel und Ring kann man je nach Ringposition 
die entsprechende Übersetzung berechnen. Es gilt: 
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Gl. 5-17
 
5.4 Modellierung der Störgrößen des Ringwinkels 
 
Wie schon erläutert: für den vereinfachten Fall, in dem die Körper der Verstellvorrichtung als 
starr angenommen werden, besteht ein definierter Zusammenhang zwischen Ringwinkel und 
Stellmotor-Position. In Wirklichkeit sind aber die Körper der Verstellvorrichtung elastisch. In 
diesem Fall kann der Ringwinkel nicht direkt über Gl. 5-11 berechnet werden.  
Für den Fall der elastischen Verformung gilt: 
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Als BohrM  wird das resultierende Bohrmoment am Ring bezeichnet. Dieses Moment resul-
tiert aus der Differenz der Bohrgeschwindigkeiten im inneren und äußeren Ringkontakt. Die 
Bohrgeschwindigkeit in jedem Kontakt resultiert aus der unterschiedlichen Umfangs-
Geschwindigkeiten zwischen den Reibkörpern Eingangskegel-Ring und Ring-Ausgangskegel.  
Die Bohrgeschwindigkeiten können anhand Abb. 5-11 berechnet werden: 
 
 
Abb. 5-11: Winkelgeschwindigkeitskomponente im Innen- und Außenkontakt. 
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Die relative Drehbewegung für die innere Kontaktstelle wird wie folgt definiert: 
)sin()sin(_____ KegelRingKegeleinKegelRingbeinKegelbinnenb aa ⋅−⋅=−= ωωωωω   Gl. 5-19
 Entsprechend für Ring und Ausgangskegel ist: 
)sin()sin( _____ KegelausKegelKegelRingausKegelbRingbaussenb aa ⋅+⋅=+= ωωωωω  Gl. 5-20
 Das Vorzeichen ist positiv, weil die Winkelgeschwindigkeit des Ausgangskegels negativ ist. 
Für die Berechnung des Bohrmomentes wird wegen der relativen Drehbewegung der beiden 
Reibkörper die Kontaktstelle näher untersucht. Die Geometrie der Kontaktstelle hängt von der 
Geometrie der Innen- und Außenkontaktstelle des Ringes ab. Wenn der Ring keine Balligkeit 
in seiner Längsrichtung hat, entsteht ein Rechteck-Wälzkontakt und im Fall einer Ringballig-
keit entsteht ein Ellipsen-Wälzkontakt. 
 
 
Abb. 5-12: Drehpol und Kraftpol in einer Wälzkontakt 
 
Damit das Moment über die Kontaktstelle übertragen wird, muss immer ein gewisser Schlupf 
vorhanden sein. Wegen des Schlupfes entsteht auch eine Wanderung der Drehpole aus den 
geometrischen Mitten der Kontaktstelle. Bliebe der Drehpol in der Mitte, dann würde auch 
wegen der Symmetrie keine Umfangskraftkomponente entstehen da: 
 
0== ∫∫dFFUmfang  
 
Für die Berechnung der Pol-Wanderung aus der Mitte der Kontaktstelle, benutzt man die De-
finition des Drehpoles. Der Drehpol ist der Punkt in der Kontaktstelle, an dem sich die Antei-
le der relativen Geschwindigkeiten gerade aufheben. Das bedeutet: 
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_
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Der Drehpol wird, wie man aus Gl. 5-21 sieht, mit steigendem Längsschlupf von der Mitte 
des Kontakts zur Seite oder gar nach außerhalb verschoben. 
 
Für das  Flächenelement (i,j), kann das elementare Bohrmoment wie folgt definiert werden: 
dFdM b ⋅= ρ           Gl. 5-22
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in seiner Längsrichtung hat, entsteht ein Rechteck-Wälzkontakt und im Fall einer Ringballig-
keit entsteht ein Ellipsen-Wälzkontakt. 
 
 
Abb. 5-12: Drehpol und Kraftpol in einer Wälzkontakt 
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Für die Berechnung der Pol-Wanderung aus der Mitte der Kontaktstelle, benutzt man die De-
finition des Drehpoles. Der Drehpol ist der Punkt in der Kontaktstelle, an dem sich die Antei-
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Der Drehpol wird, wie man aus Gl. 5-21 sieht, mit steigendem Längsschlupf von der Mitte 
des Kontakts zur Seite oder gar nach außerhalb verschoben. 
 
Für das  Flächenelement (i,j), kann das elementare Bohrmoment wie folgt definiert werden: 
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Das Bohrmoment an der Kontaktstelle kann entweder auf den Drehpol bezogen werden oder 
auf die geometrische Mitte des Kontaktes. Entsprechend wird der Hebelarm ρ  definiert. 
 
Wenn der Bezugpunkt der Drehpol ist, dann wird: 
( ) 2),(2),( jiji ylx +−=ρ          Gl. 5-23
 
dF  ist diejenige Kraft, die auf den Flächenanteil ),( ji wirkt. Dieser Kraftanteil kann wie 
folgt definiert werden: 
dydxpdF jiji ⋅⋅⋅= ),(),(μ         Gl. 5-24
 
wobei ),(),( , jiji pμ  der lokale Reibwert und die lokale Flächenpressung an dem Flächenan-
teil ),( ji  sind. Für die lokale Flächenpressung ),( jip  wird unterschieden, ob die Kontaktstelle 
eine Linien- oder Ellipsenkontaktstelle ist [21],[22],[33]. 
 
Die Verteilung der Flächenpressung wird nach der Hertzschen Theorie definiert. 
 
 Für Ellipsenkontakt ist es: 
 
Abb. 5-13: Pressungs-Verteilung in einem ellipsenförmigen Kontakt 
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Die maximale Pressung an der Kontaktstelle op  lässt sich über die Hertzsche Gleichung für 
Ellipsenkontakte berechnen [26]. 
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Für Linienkontakt gilt: 
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Abb. 5-14: Pressungs-Verteilung in einem rechteckförmigen Kontakt 
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Die maximale Pressung an der Kontaktstelle lässt sich wiederum über die Hertzsche Theorie 
berechnen: 
)1(2 2νπ −⋅⋅⋅
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EDFp no          Gl. 5-27
 
Im allgemeinen Fall ist das elementare Bohrmoment an dem Flächenanteil ),( ji   
dydxpdM jijijib ⋅⋅⋅⋅= ),(),(),( ρμ        Gl. 5-28
 Das gesamte Bohrmoment an der Kontaktstelle resultiert aus der Flächenintegration: 
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b
b
b
a
a
b dxdydMM          Gl. 5-29 
 
Die für die Integration benötigten Halbdurchmesser, werden nach Hertzsche Theorie berech-
net [26]. 
 
5.4.1 Lösung des Flächenintegrals für Ellipsenkontakt 
 
Bei der Berechnung des Integrals der Gl.5-29 wird zwischen Rechteck- und ellipsenförmigem 
Kontakt unterschieden. Zuerst wird der Ellipsenkontakt betrachtet. Wie man aus der Gl. 5-26 
und Gl. 5-28 sehen kann, kann das innere Integral des Gl. 5-29 nicht analytisch gelöst werden, 
wenn der Reibwert variabel für jedes Flächenelement angenommen wird [24]. Zuerst wird der 
b
a
x 
y 
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Fall untersucht, in dem der Reibwert konstant über die gesamte Kontaktfläche angenommen 
wird. In diesem Fall kann man das innere Integral analytisch lösen. Es gilt: 
∫∫ ⋅⋅+−⋅−−⋅⋅=
−
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a
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y
a
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²
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Das innere Integral ist dann:  
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Mit Hilfe des Programms Maple kann man das innere Integral analytisch lösen: 
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Die Formen EllipticE und EllipticK sind die elliptischen Integrale, sie können mathemati-
schen Tabellen entnommen werden [1].  
Für die Berechnung des Bohrmomentes wird dann das innere Integral gelöst: 
∫
−
⋅−⋅⋅=
a
a
b Ia
xpoM 1²
²12 μ         Gl. 5-33
 
Die Lösung des äußeren Integrals kann nur numerisch erfolgen: 
)
²
²1(2 1Ia
xSUMpoM b ⋅−⋅⋅⋅= μ        Gl. 5-34 
Die numerische Lösung kann in Matlab programmiert werden. Dafür wird die Kontaktellipse 
in eine Netzkomponente aufgeteilt. Bei jeder Netzkomponente kann dann das Produkt 
1²
²1 I
a
x ⋅−  gebildet und über die gesamt Fläche aufsummiert werden.  
5.4.2 Lösung des Flächenintegrals für Rechteck-Kontakt 
 
Für den Fall eines Rechteck-Kontakts gilt dementsprechend: 
∫∫
−−
⋅⋅+−−⋅=
b
b
a
a
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xpoM ²)²(
²
²1μ       Gl. 5-35
 
Für die analytische Lösung wird wieder der Reibwert als konstant über die ganze Fläche an-
genommen. Die Lösung erfolgt wieder in Maple: 
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Für die Berechnung des Bohrmomentes muss das innere Integral gelöst werden: 
∫
−
⋅−⋅=
a
a
b Ia
xpoM 1²
²1μ          Gl. 5-37
 
Auch hier erfolgt die Lösung des äußeren Integrals numerisch: 
)
²
²1( 1Ia
xSUMpoM b ⋅−⋅⋅= μ         Gl. 5-38 
in Matlab Simulink. 
5.4.3 Numerische Lösung mit variablem lokalen Reibwert ),( jiμ  
Wenn man den Reibwert als nicht konstant über die Kontaktfläche annimmt, dann kann das 
Flächenintegral Gl. 5-29 nur numerisch gelöst werden. Die Annahme konstanten Reibwertes, 
damit die Integration teilweise analytisch erfolgen kann, kann möglicherweise zu größeren 
Fehlern als die numerische Integration selbst führen. 
Für die numerische Lösung des Flächenintegrales im Matlab wird die Kontaktfläche in ein 
Netz von Flächenelementen (dx,dy) unterteilt. Dann wird über die Gl. 5.28 das Bohrmoment 
für jedes Flächenelement ),( ji  berechnet. Das erfolgt über eine Iteration in beide Richtungen 
(x,y). Das gesamte Moment folgt aus der Summation aller Teilbohrmomente, die von der Ite-
ration berechnet wurden.  
))(( ),(),(),( dydxpSUMSUMM jijijib ⋅⋅⋅⋅= ρμ      Gl. 5-39 
Für die Berechnung des lokalen Reibwertes werden wieder Daten des Reibradprüfstandes 
benutzt. Am Reibwertprüfstand von der GIF werden Reibwertschlupfkurven bei verschiede-
nen Pressungen und Drehzahlen aufgenommen. Diese Kurven können herangezogen werden, 
um Polynome zu berechnen, die den Reibwert abhängig vom Schlupf wiedergeben: 
y = -0.0009x2 + 0.0187x
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Abb. 5-15: Reibwert-Schlupf Kurve für den Außenkontakt 
 
Für den lokalen Reibwert nehmen wir an, dass gilt:  
),(
2
),(),( 0187.00009.0 jijiji ss ⋅+⋅−=μ       Gl. 5-40 
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5.4.4 Berechnung des lokalen Schlupfes ),( jis  
Bei der Berechnung des lokalen Reibwertes, kann man in der Gl. 5-40 erkennen, dass auch 
der lokale Schlupf benötigt wird. Für die Berechnung des lokalen Schlupfes braucht man die 
Geschwindigkeitsverteilung in der Kontaktstelle. Für die Geschwindigkeitsverteilung werden 
die Geschwindigkeitskomponenten des ),( ji  Flächenanteils ermittelt. In Abb. 5-16 kann man 
sehen, wie der lokale Schlupf aus der lokalen Geschwindigkeit resultiert.  
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Abb. 5-16: Lokale Geschwindigkeits-Komponente und lokaler Schlupf 
 
In Abb. 5-17 ist die Geschwindigkeitsverteilung über die Kontaktfläche (Rechteck-Kontakt) 
visualisiert. Man erkennt auch die Verschiebung des Drehpoles aus der Kontaktmitte. Im 
Drehpol ist die Relativgeschwindigkeit null. Je größer der Abstand vom Drehpol wird, desto 
mehr nimmt die Relativgeschwindigkeit zu.  
 
 
Abb. 5-17: Geschwindigkeits-Verteilung in der Kontaktstelle 
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5.4.5 Ergebnisse der Modellierung der Bohrmomente 
 
Alle oben dargestellten Gleichungen können in Matlab-Simulink nachgebildet werden. So 
entsteht ein Modell, das die Bohrmomente an der Kontaktstelle berechnet. Eingänge des Mo-
dells der Bohrmomente sind Übersetzung, Drehzahl, Eingangsmoment und Schlupf.  In Abb. 
5-18 wird der Verlauf der wichtigsten Parameter über der Übersetzung gezeigt. Die Ergebnis-
se entstanden bei der Simulation einer Rechteck-Rechteckkontaktstelle unter Volllast (150Nm 
Eingangsmoment). Das Bohrmoment ist um den Drehpol berechnet worden. 
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Abb. 5-18: Berechnung der Kontaktgrößen mittels des KRG-Modells 
 
Im ersten Diagramm in Abb. 5-18 sieht man den Verlauf der Flächenpressungen (ph) in der 
Innen- und Außenkontaktstelle. In der Außenkontaktstelle sind die Flächenpressungen nahezu 
konstant, während sie sich im Innenkontakt von 800 N/mm² bis auf knapp über 4000 N/mm² 
ändern. Das erklärt sich, wenn man Gl. 5-26 näher betrachtet. Flächenpressungen werden 
hauptsächlich von der Normalkraft und dem Verhältnis der Reibradien der beiden Wälzkörper 
beeinflusst. Die Normalkraft wird bei konstantem Eingangsmoment kleiner bei Übersetzun-
gen Richtung Overdrive (OD), da bei kleinen Übersetzungen das Ausgangsmoment und die 
Anpresskraft reduziert werden. Im Gegensatz dazu erreicht die Normalkraft bei Übersetzung 
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0.5 1 1.5 2 2.5
1000
2000
3000
4000
P
re
ss
un
g
 [N
/m
m
²]
0.5 1 1.5 2 2.5
-300
-200
-100
0
100
B
oh
rg
es
ch
w
in
di
gk
ei
t
 [r
ad
/s
ec
]
0.5 1 1.5 2 2.5
0
2
4
S
ch
lu
pf
 [%
]
0.5 1 1.5 2 2.5
-2
0
2
4
D
re
hp
ol
[m
m
]
0.5 1 1.5 2 2.5
-20
-10
0
10
Overdrive (OD)                                        Übersetzung                                                    LOW
B
oh
rm
om
en
te
 [N
m
]
innen
aussen
innen
aussen
innen
aussen
gesamt
innen
aussen
innen
aussen
 
Abb. 5-18: Berechnung der Kontaktgrößen mittels des KRG-Modells 
 
Im ersten Diagramm in Abb. 5-18 sieht man den Verlauf der Flächenpressungen (ph) in der 
Innen- und Außenkontaktstelle. In der Außenkontaktstelle sind die Flächenpressungen nahezu 
konstant, während sie sich im Innenkontakt von 800 N/mm² bis auf knapp über 4000 N/mm² 
ändern. Das erklärt sich, wenn man Gl. 5-26 näher betrachtet. Flächenpressungen werden 
hauptsächlich von der Normalkraft und dem Verhältnis der Reibradien der beiden Wälzkörper 
beeinflusst. Die Normalkraft wird bei konstantem Eingangsmoment kleiner bei Übersetzun-
gen Richtung Overdrive (OD), da bei kleinen Übersetzungen das Ausgangsmoment und die 
Anpresskraft reduziert werden. Im Gegensatz dazu erreicht die Normalkraft bei Übersetzung 
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in LOW ihr Maximum, da in der LOW-Übersetzung das Ausgangsmoment am größten ist. In 
einer definierten Übersetzung und vorgegebenem Eingangsmoment, ist die Normalkraft im 
Innen- und Außenkontakt gleich, aber die Flächenpressungen sind unterschiedlich. In OD-
Übersetzungen ergibt sich in der Innenkontaktstelle eine größere Fläche als in LOW-
Übersetzungen, und zwar wegen der nahezu gleichen Radien zwischen Eingangskegel und 
Ring. Da in OD-Übersetzungen im Innenkontakt die Normalkraft am kleinsten und die Fläche 
am größten ist, ist die Flächenpressung am kleinsten zu erwarten. Im Außenkontakt ändern 
sich die Radienverhältnisse in umgekehrte Richtung als im Innenkontakt, was für eine nahezu 
konstante Flächenpressung sorgt. 
Für die Bohrgeschwindigkeiten, im zweiten Diagramm in Abb. 5-18, spielen die Radienver-
hältnisse die entscheidende Rolle. Im Innenkontakt ist die relative Bohrgeschwindigkeit in 
OD-Übersetzungen fast null, da Eingangskegel und Ring auf sehr ähnliche Durchmesser 
kommen. Im Gegensatz dazu wird die relative Bohrgeschwindigkeit im Außenkontakt sehr 
groß, da Ring und Ausgangskegel sehr unterschiedliche Durchmesser haben und da beide 
Körper in die entgegengesetzte  Richtung drehen.  
Der Schlupfverlauf und besonders die Schlupfverteilung im Innen- und Außenkontakt, im 
dritten Diagramm in Abb. 5-18, basieren auf Kenntnissen, die anhand von Messungen bei 
verschiedenen Übersetzungen im Reibradprüfstand gewonnen wurden. Die Versuche am 
Reibradprüfstand haben gezeigt, dass bei OD-Übersetzungen der Schlupf höher im Außen-
kontakt ist, und in LOW-Übersetzungen höher im Innenkontakt.  
Im vierten Diagramm in Abb. 5-18 kann man den Verlauf der Drehpole erkennen. Es ist 
durchaus möglich, dass unter Volllast der Pol bei einem großen Übersetzungsbereich aus der 
Kontaktfläche herauswandert. Im letzten Diagramm in Abb. 5-18 ist der Verlauf der Bohr-
momente im Innen- und Außenkontakt eingetragen. Das gesamte Bohrmoment ist die Summe 
der beiden Bohrmomente von Innen- und Außenkontakt. Das gesamte Bohrmoment kann die 
absolute Höhe von knapp 10 Nm erreichen. Ein sehr wichtiger Aspekt bei den Dynamik-
Untersuchungen wird der Punkt sein, an dem das resultierende Bohrmoment seine Richtung 
ändert.  
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6 Entwicklung eines Regelkreises für die Ringposition 
 
Im vorherigen Kapitel ist das Modell des KRG detailliert beschrieben worden. Alle Differen-
tial- Gleichungen und mathematischen Modelle, die in der Modellbildung entstanden sind, 
wurden mit Hilfe von Matlab/Simulink modelliert und als Funktion der Zeit simuliert. In die-
sem Kapitel wird die Entwicklung des Regelkreises für die Übersetzung beschrieben. 
 
Aus Gl. 5-15 kann man leicht erkennen, dass die Ringposition bzw. die Übersetzung des Ge-
triebes ein Integralverhalten mit der Umfangsgeschwindigkeit aufweist.  
 
∫ ⋅⋅+=⇒⋅==
t
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0
0_ )sin()sin( ϕϕ&
 
 
Das heißt, so lange ein Ringwinkel  ϕ  vorhanden ist, bewegt sich der Ring weiter in der x-
Richtung. Dieses Verhalten kann als unstabil bezeichnet werden. Um das dynamische Verhal-
ten des KRG zu beschreiben, muss ein Regler für die Stabilisierung der Ringposition bzw. 
Übersetzung aufgebaut werden.  
 
6.1 Kaskaden-Regelung für die Übersetzungsverstellung 
 
Aufgabe der Regelung ist es, die schnelle Anpassung der Übersetzung des KRG an einen 
Wunschwert zu ermöglichen und diese Übersetzung bei jeder Fahrsituation stabil zu halten. 
Dieses Ziel wird über eine Kaskaden-Reglerstruktur erreicht.  
Die Kaskaden-Reglerstruktur besteht aus zwei hintereinander geschalteten, geschlossenen 
Regelkreisen. Diese Reglerstruktur ist in der Abb. 6-1 als Blockdiagramm dargestellt: 
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Abb. 6-1: Blockschaltbild des Regelkreises für die Übersetzung im KRG 
 
Der Block KRG-Plant ist das Modell des KRG, in dem, hier einfach dargestellt, ein Ringwin-
kel eine Änderung der Übersetzung zufolge hat. Der Block Aktuator ist das Modell des Aktu-
ators, in dem eine Spannung im Anker des Motors eine Änderung der Position des Motors 
und, wie schon beschrieben, eine Änderung des Ringwinkels bewirkt.  
 
In den Regler 1 der Kaskadenstruktur geht die Abweichung zwischen Soll- und Ist- Überset-
zung als Eingangsgröße ein. Der Ausgang ist eine gewünschte Position für den Aktuator für 
die Ringverstellung. Über den Regler 2 wird die aktuelle Position des Aktuators an die ge-
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wünschte Position angepasst. Der Ausgang des zweiten Reglers ist die Stellgröße (Spannung) 
für den Aktuator. 
 
Für den Reglerentwurf ist es wichtig zu wissen, ob das System ein lineares Verhalten aufweist. 
In Abb. 6-2 sind die Radien der Eingangs- und Ausgangskegel und die Übersetzung über die 
axiale Position x  aufgetragen. Man kann deutlich sehen, dass sich die Übersetzung nicht line-
ar über der axialen Position ändert. Das macht auch Gl. 5-17 deutlich: 
 
aussenring
innenring
kegeleinkegel
kegelauskegel
aussenring
innenring
einKegel
auskegel
KRG R
R
axR
axR
R
R
R
R
i
_
_
0
0
_
_
)sin(
)sin( ⋅⋅+
⋅−=⋅=
−−
−−
−
−
 
 
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16
0.02
0.03
0.04
0.05
0.06
0.07
0.08
R
ad
ie
n 
[m
]
0 0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14 0.16
0
0.5
1
1.5
2
2.5
3
Ü
be
rs
et
zu
ng
x-Position [m]
Eingangskegel
Ausgangskegel
 
Abb. 6-2: Abhängigkeit der Übersetzung von der axialen Ringposition 
 
Anhand der Gleichung Gl. 5-15 kann man außerdem sehen, dass die Änderung der Überset-
zung direkt von der Umfangsgeschwindigkeit abhängt, die ständig wechseln kann. Aus diesen 
beiden Gründen wurde entschieden, für die Regelung der Übersetzung zunächst auf die Fuz-
zy-Regelung zurückzugreifen, da die herkömmlichen Regelungstechniken nur bei linearen 
Systemen einsetzbar sind. 
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6.1.1 Kaskaden-Regelung mit Fuzzy-Reglern 
 
Mit dem Einsatz der Fuzzy-Regelung sieht die allgemeine Regler-Struktur wie folgt aus: 
 
 
1
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I-Regler
Fuzzy Logik 
Regler 2
Fuzzy Logik 
Regler 1
4
Ist-Position Aktuator
3
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Abb. 6-3: Kaskade Reglerstruktur mit Fuzzy-Regler in Simulink 
 
Der Fuzzy-Regler verhält sich wie ein Proportional-Regler. Da die Proportional-Regler mit  
bleibenden Reglerabweichungen behaftet sind, wird parallel zum Regler 1 (Fuzzy Logik Reg-
ler 1) noch ein Integral-Regler geschaltet, um die bleibende Reglerabweichungen des Fuzzy-
Reglers zu kompensieren.  
Da die Übersetzungsänderung von der Umfanggeschwindigkeit abhängig ist, wird versucht, 
diese Abhängigkeit mit einem zusätzlichen Reglereingang zu kompensieren, siehe Abb. 6-3.  
Für die Positionierung des Gleichstrom-Motors wird auch ein Fuzzy-Regler eingesetzt, da das 
Reglersystem einheitlich bleiben sollte. 
 
Allgemein gelten folgende Punkte zu den Merkmalen der Fuzzy-Regler 
 
- Einfach zu implementieren 
- Kein mathematisches Modell für die Parametrierung 
- Möglichkeit für mehrere Eingänge  
- Optimales Verhältnis zwischen Regelgüte und Entwicklungszeit für die erste Phase 
der Entwicklung 
 
Für die Programmierung und Parametrierung der Fuzzy-Regler wird ebenfalls Matlab-
Simulink eingesetzt.  
 
In der Abb. 6-4 kann man das entstehende Regelkennfeld sehen: 
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Abb. 6-4: Regelkennfeld des Fuzzy Reglers 
 
Der Fuzzy-Regler verhält sich wie ein Kennfeld; so dass sich je nach Abweichung zwischen 
Soll- und Ist-Übesetzung (di) und Ringdrehzahl eine Soll-Position des Aktuators (dA), hier in 
Form von Inkrementen, ergibt. Aus diesem Regelkennfeld erkennt man, dass bei höherer 
Ringdrehzahl eine kleinere Umlenkung des Ringes für die gleiche Übersetzungsabweichung 
notwendig ist. 
 
6.2 Simulation und Testen des KRG-Modells mit Fuzzy-Regelung  
 
Für die Reglerversuche und Reglerparametrisierung wird die Kaskaden-Reglerstruktur in 
Matlab-Simulink programmiert und in das KRG-Modell eingebunden. Für das KRG-Modell 
braucht man folgende Eingangsgrößen:  
 
1. Eingangsmoment 
2. Ausgangsmoment (Widerstandsmoment) 
3. Spannungssignal am Aktuator 
4. Anfangswert für die Drehzahl 
5. Anfangswert für die Übersetzung 
 
Sowohl die Ist-Übersetzung des Getriebes als auch die Ist-Position des Aktuators für die 
Ringverstellung werden aus dem Modell berechnet und in den Reglern zurückgeführt, siehe 
Abb. 6-1. Für die ersten Versuche des Reglers ist der lastfreie Zustand des Getriebes unter-
sucht worden. Für die Regleruntersuchungen und Reglerparametrisierungen werden Überset-
zungssprünge simuliert und die Fuzzy-Regler parametrisiert. 
 
Im folgenden Diagramm, Abb. 6-5 kann man die Ergebnisse nach der erfolgreichen Paramet-
risierung der Fuzzy-Regler sehen: 
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Abb. 6-5: Übersetzungs-Verstellung im KRG-Modell 
 
Die Diagramme in Abb. 6-5 zeigen zwei Übersetzungssprünge. In der Zeit von 1 Sekunde 
wird die Übersetzung von der Anfahrübersetzung i=2.85 auf i=2 geändert. Man kann sehen, 
dass für diese Übersetzungsverstellung der Ringwinkel von 0° (Übersetzung konstant) auf 
ungefähr 2° geändert wird und dann wieder auf Nullposition geht. Obwohl die Übersetzungs-
verstellung im lastfreien Zustand (Eingangsmoment=0) erfolgt, entstehen Kräfte an der Kon-
takstelle. Diese Kräfte resultieren aus den Trägheitsmomenten, die während der Überset-
zungsverstellung entstehen. 
Für die Übersetzungsverstellung von 2 auf 2.85, muss der Ringwinkel in die umgekehrte 
Richtung um 2° geändert werden. Die Kontaktkräfte ändern sich auch entsprechend. 
 
Deutlich ist, dass eine Stabilisierung des Ringes über die Kaskaden-Reglerstruktur mit Fuzzy-
Regler erfolgt und dass mit den Fuzzy-Reglern auch die Übersetzungsverstellung schnell und 
präzise durchgeführt werden kann. In dieser Hinsicht kann man das Modell für die Vorkalib-
rierung der Regler benutzen.  
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Abb. 6-5: Übersetzungs-Verstellung im KRG-Modell 
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6.3 Integration des KRG-Modells in ein Fahrzeugmodell 
 
Für realistischere Zustände unter Last wird das Modell in ein Fahrzeugmodell integriert. So 
entstehen reale Belastungszustände am Getriebe, und so kann das Eingangsmoment eingelei-
tet werden, ohne dass die Drehzahl unkontrolliert hoch steigt. Mit dem KRG-Fahrzeugmodell 
werden die Fuzzy-Regler optimiert und unter Lastzuständen getestet. Darüber hinaus wird die 
Längsdynamik des Fahrzeugs mit KRG untersucht und die Fahrstrategien für die spätere 
Fahrzeugapplikation entwickelt.    
 
Das Fahrzeugmodell untergliedert sich in 4 Teilmodelle: das Modell des Verbrennungsmotors, 
die Kupplung, das KRG und die Fahrwiderstände, wie man in Abb. 6-6 sehen kann. 
 
 
 
Abb. 6-6: Fahrzeug-KRG Modell 
6.3.1 Motor   
 
Der Motor wird statisch betrachtet und liefert abhängig von seiner Drosselklappenstellung 
und seiner Drehzahl ein Moment an der Kurbelwelle.  
Die Abhängigkeit des Drehmomentes von Drosselklappenposition und Drehzahl wird von 
dem am Prüfstand gemessenen Motorkennfeld wiedergegeben.  
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Abb. 6-7: Motormoment abhängig von Drehzahl und Drosselklappe 
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Das dynamische Verhalten des Verbrennungsmotors wird über ein dynamisches Totzeitglied 
wiedergegeben. Es wird angenommen, dass die Totzeit umgekehrt proportional zur Motor-
drehzahl ist [7]. 
 
1
Motormoment [Nm]
dynamisches Totzeitglied
Motorkennfeld
M=f(w,Pedal)
1/u(1)
1/w
2
Motor-Drehzahl [rpm]
1
Drosselklappe [%]
´ 
Abb. 6-8: Motor-Modell in Simulink 
 
Das Motorkennfeld wurde mit Hilfe eines Motorprüfstandes gemessen. Bei konstanter Mo-
tordrehzahl wurde die Drosselklappenstellung von komplett zu (0%) bis komplett auf (100%) 
variiert und dabei wurde das Ausgangsmoment des Motors gemessen.  
6.3.2 Kupplung 
 
Die Kupplung dient als Anfahrelement und gleicht die Getriebedrehzahl an die Motordrehzahl 
an. Das maximale Moment, das die Kupplung übertragen kann, hängt von der Kupplungsposi-
tion, vom Reibwert der Kupplungsscheibe, und von der Normalkraft an den Kupplungsbelä-
gen ab. 
Diesen Zusammenhang gibt folgende Gleichung wieder: 
ibradiusKupplungN RwegFNT Remax )()( ⋅⋅Δ= −μ
     
Gl. 6-1
 Anhand dieser Gleichung sieht man, dass der Reibwert von der Drehzahldifferenz zwischen 
Motor und Getriebe abhängig ist. Diese Abhängigkeit wird als eine Kennlinie dargestellt, die 
vom Kupplungshersteller geliefert ist. Die Normalkraft an den Reibbelägen ist sowohl von 
der Kupplungsposition abhängig. Diese Abhängigkeit wird auch über ein vom Hersteller ge-
liefertes Kennlinie wiedergegeben. Wenn das Moment am Antriebsstrang das maximale über-
tragenes Moment, maxT , überschreitet dann rutscht die Kupplung durch und es wird kein wei-
teres Moment an den Antriebstrang weitergeleitet [17]. 
6.3.3 Fahrwiderstände  
 
Die Fahrwiderstände [2] teilen sich auf in: 
 
1. Rollwiderstand: der Widerstand zwischen Reifen und Fahrbahn  
Für den Rollwiderstand gilt: )cos( FahrbahnR afgMfF ⋅⋅⋅=       Gl. 6-2
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2. Luftwiderstand aufgrund der Fahrzeugbewegung 
Für den Luftwiderstand gilt: 2
2
1 υρ ⋅⋅⋅= LuftqwL AcF     Gl. 6-3
 
3. Steigungswiderstand, falls sich das Fahrzeug nicht auf einer ebenen Fahrbahn bewegt 
Für den Steigungswiderstand gilt: )sin( Fahrbahns agMfF ⋅⋅=    Gl. 6-4 
Da es sich um eine Mehrkörperdynamik-Simulation handelt, ist der Beschleunigungswider-
stand in den Bewegungsgleichungen der Ersatzmassen enthalten und muss nicht bei den Fahr-
widerstände mitberücksichtigt werden.  
 
Eine Erklärung der oben angegebenen Größen ist dem Symbolverzeichnis zu entnehmen. 
6.3.4 Modellierung der Steifigkeiten des Antriebsstranges 
 
Die Steifigkeit und Dämpfung von Antriebsstrangskomponenten kann über Feder-Dämpfer 
Elemente wiedergegeben werden. Diese Elemente werden im Modell zwischen den Massen 
des Antriebsstranges hinzugefügt, wie in Abb. 6-9 zu sehen ist [17]. Bei der Verbindung des 
Motors mit der Getriebeeingangswelle über die Kupplung wird auch die Steifigkeit der Kupp-
lungsfeder miteinbezogen. Die Verbindung der Trägheiten der Komponenten des KRG erfolgt 
über die Schlupfbedingungen in der Kontaktstelle, die Federung und Dämpfung der Kontakt-
stelle wird vernachlässigt. Das Feder-Dämpfer Element zwischen KRG und Fahrzeugmasse 
gibt die Steifigkeit und Dämpfung der Antriebswellen wieder. Die Steifigkeit der Wellen wird 
durch Messungen ermittelt. Die Dämpfung wird dann während der Simulationsversuche ein-
gestellt. Die Trägheiten der dargestellten Komponenten werden über CAD-Daten rechnerisch 
ermittelt. Trägheiten der Kupplung sind vom Hersteller bereitgestellt worden. Für die äquiva-
lente Trägheit des Fahrzeugs gilt: 
 
RaddynLastFahrzeug JRMMfJ +⋅+= 2)(        Gl. 6-5 
 
Die Differential-Gleichung, die die Federung und die Dämpfung zwischen zwei Festkörpern 
beschreibt, lautet: 
 
( ) ( ) Mkc FKFKFKFK =−⋅+−⋅ 2121 ϕϕϕϕ &&        Gl. 6-6 
 
Mit Berücksichtigung der Steifigkeiten des Antriebsstranges entsteht ein 5 Massen-Modell, 
womit das Schwingungsverhalten des Fahrzeugs mit KRG untersucht werden kann, siehe Abb. 
6-9 
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Abb. 6-9: Massen-Verbindung im Fahrzeug-KRG Modell 
 
Dabei entstehen bereits sehr lange Simulationszeiten [17]. Da das Ziel der Modellierung die 
Längsdynamikuntersuchungen und die Entwicklung der Fahrstrategie und nicht das Schwin-
gungsverhalten ist, wird die Steifigkeit und Dämpfung der Komponenten des Antriebsstran-
ges vernachlässigt. So entsteht bei geschlossener Kupplung ein 3 Massen Model (Eingangs-
kegel-Ring-Ausgangskegel) wobei die Trägheit des Motors, des Schwungrades und der Kupp-
lung direkt in der Trägheit des Eingangskegels einbezogen wird und die äquivalente Trägheit 
des Fahrzeugs in der Trägheit des Ausgangskegels einbezogen wird. 
 
6.3.5 Regler Parameterauslegung  
 
Nach dem Aufbau des Fahrzeug-KRG-Modells können die Parameter des Reglers ausgelegt 
werden. Dafür werden Übersetzungssprünge durchgeführt und dabei wird die Dynamik des 
Reglers untersucht. Für die Reglerauslegung wird der Einfluss der Kontaktstörgröße (Bohr-
moment) und die Elastizitäten der Komponenten der Verstellvorrichtung vernachlässigt, da 
die numerische Integration über die Kontaktstelle für die Berechnung der Bohrmomente zu 
sehr langen Simulationszeiten führt. Der Einfluss der Bohrmomente wird daher in den nach-
folgenden Kapiteln untersucht. 
 
Anders als bei einem herkömmlichen manuellen Getriebe, erfolgen im KRG die Überset-
zungsverstellungen mit geschlossener Kupplung und ohne Kraftunterbrechung. Solche 
sprunghaften Änderungen der Übersetzungen müssten zu hohen Reaktionsmomenten führen. 
Diese Reaktionsmomente sind auf die Trägheiten des Antriebsstranges zurückzuführen. Zu-
nächst wird die Situation von einer sprunghaften Änderung der Übersetzung von 0.8 auf 1.6, 
was einer doppelten Rückschaltung (5-3) entsprechen würde und von 1.6 zurück auf 0.8 (dop-
pelte Hochschaltung 3-5) unter Volllast (150 Nm) untersucht. In der Abb. 6-10 sind die Er-
gebnisse der Simulation dargestellt.  
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Abb. 6-10: Simulation von Herunter- und Hochschaltungen im Fahrzeug-KRG Modell 
 
Im ersten Diagramm in Abb. 6-10 ist das Motormoment (Eingangsmoment) und das Reakti-
onsmoment aufgetragen. Das Reaktionsmoment bzw. Kontaktmoment berechnet sich aus der 
Gl. 5-1: 
einKegeleinKegelEingangeinKegelinnenUmfangKontakt JMRFM −−−− ⋅−=⋅= ϕ&&  
 
Während der Rückschaltung wird das Kontaktmoment reduziert, da der Motor während der  
Übersetzungsverstellung hochbeschleunigt wird. Bei der Hochschaltung wird das Kontakt-
moment erhöht, da der Motor während der Übersetzungsverstellung verzögert wird. Im zwei-
ten Diagramm in Abb. 6-10 wird der Drehzahlverlauf während der Rück- und Hochschaltung 
gezeigt. Im dritten Diagramm in Abb. 6-10 ist der Übersetzungsverlauf (Soll- und Istwert) 
dargestellt. Es ist zu erkennen, dass innerhalb von 0.5 Sekunden sowohl bei der Rückschal-
tung als auch bei der Hochschaltung die aktuelle Übersetzung (Ist) den Sollwert erreicht. Die 
Reglerparameter sind so gewählt worden, dass die Übersetzungsverstellung mit guter Dämp-
fung ohne Über- oder Unterschwingung erfolgt.  
Im vierten Diagramm in Abb. 6-10 ist die Umlenkung des Aktuators dargestellt. Diese Um-
lenkung ist als Reaktion auf die Abweichung zwischen Soll- und Ist-Übersetzung zu interpre-
tieren.  Im letzten Diagramm ist die Fahrzeuggeschwindigkeit dargestellt.  
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Solche sprunghaften Übersetzungsverstellungen sind aber nicht fahrzeugrelevant. Man kann 
während der sprunghaften Hochschaltung sehen, dass ein sehr hohes Kontaktmoment (400 
Nm) erzeugt wird. Dieses würde zu einer extremen Belastung des Getriebes führen. Auch 
vom Fahrbarkeitsaspekt führen derartige Übersetzungsverstellungen zu einem sehr unkomfor-
tablen Fahrzeugverhalten. Im fünften Diagramm in Abb. 6-10, kann man sehen, dass bei der 
schnellen Übersetzungsverstellung (Hochschaltung) eine plötzliche Änderung des Geschwin-
digkeitsgradienten verursacht wird. Ein solches Verhalten würde der Fahrer als sehr unkom-
fortabel bezeichnen. Darüber hinaus sind solche „digitalen“ Übersetzungssprünge vom Regler 
und dem System theoretisch und technisch nicht realisierbar, da die Übersetzungsverstellung 
ein 3. Ordnungs Verhalten hat, siehe Gl.5-12 und Gl. 5.13.  
Über das Modell ist es möglich, auch Größen zu untersuchen, die nicht relevant für das Fahr-
zeugverhalten  sind, aber eine sehr große Rolle für die Auslegung des Getriebes spielen. So 
kann man das Modell benutzen, um solche kritischen Situationen zu simulieren und das Ver-
halten vom KRG vorherzusagen. 
 
In der Abb. 6-11 werden die Ergebnisse der Simulation zweier nacheinander erfolgten Hoch-
schaltungen gezeigt. 
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Abb. 6-11: Simulation von zwei Hochschaltungen im Fahrzeug-KRG Modell 
Im ersten Diagramm in Abb. 6-11 ist das Eingangsmoment und das Kontaktmoment aufgetra-
gen.  Es ist zu erkennen, dass bei solchen schnellen Übersetzungsverstellungen, besonders bei 
der zweiten Verstellung, große Kontaktmomente entstehen. Im zweiten Diagramm kann man 
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Abb. 6-11: Simulation von zwei Hochschaltungen im Fahrzeug-KRG Modell 
Im ersten Diagramm in Abb. 6-11 ist das Eingangsmoment und das Kontaktmoment aufgetra-
gen.  Es ist zu erkennen, dass bei solchen schnellen Übersetzungsverstellungen, besonders bei 
der zweiten Verstellung, große Kontaktmomente entstehen. Im zweiten Diagramm kann man 
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die Dynamik des Reglers sehen. Beide Übersetzungssprünge erfolgen innerhalb von 0.4 Se-
kunden mit sehr guter Dämpfung. 
 
Um die Belastung der Kontaktstelle bei solchen dynamischen Situationen zu definieren, wer-
den auch die Flächenpressungen mittels der Hertzschen Theorie berechnet und im dritten 
Diagramm in Abb. 6-11 aufgetragen. Man kann erkennen dass bei der ersten Übersetzungs-
verstellung ein Anstieg der Flächenpressungen auf 3450 N/mm² erfolgt. So können bei noch 
schnellerer Übersetzungsverstellung Flächenpressungen entstehen, die zu einer unzulässigen 
Materialbeanspruchung führen. Solche schnellen Verstellungen müssen vermieden werden. 
Die zweite Übersetzungsverstellung ist nicht so kritisch, was die Flächenpressungen angeht, 
aber sie verursacht trotzdem eine Belastung der Kontaktstelle, wenn man den erforderlichen 
minimalen Reibwert und den erforderlichen Schlupf beobachtet. Diese Werte sind im vierten 
und fünften Diagramm in Abb. 6-11. dargestellt. Der erforderliche Reibwert für den Innen-
kontakt berechnete sich, wie schon beschrieben, aus der Gl. 5-9, Gl. 5-10. Der erforderliche 
Schlupf berechnet sich wie schon im Kapitel 5 beschrieben, aus Kennfeldern. Aus dem vier-
ten und fünften Diagramm in Abb. 6-11 kann man ebenso erkennen, dass während der beiden 
schnellen Übersetzungsänderungen hohe minimale Reibwerte (bis 0.1) und daraus hohe 
Schlupfwerte (bis 3%) erforderlich sind. Derartige Reibwerte werden nur unter besonderen 
Bedingungen von Umfangsgeschwindigkeit und Temperatur vom Traktionsöl erreicht. Wenn 
der Reibwert nicht erreicht werden kann, wird das Getriebe durchrutschen und kein Moment 
vom Getriebe übertragen. Solche Situationen müssen vermieden werden, da dies zu einer Zer-
störung des Getriebes führen würde.  
 
Hier muss auf einen Nachteil der mechanischen Anpressvorrichtung hingewiesen werden. Da 
die Höhe der Anpresskraft über das Ausgangsmoment definiert wird, wenn Durchrutschen im 
Getriebe stattfindet, wird das Moment zusammenbrechen, was zu einer Reduzierung der An-
presskraft führt. Bei einer solchen Situation ist dann nur die Voranpresskraft vorhanden, siehe 
Gl. 3-2. So wird das Durchrutschen verstärkt, da die Anpresskraft reduziert wurde. 
 
Diese Simulationen und Untersuchungen erlauben den Rückschluss, dass die Dynamik des 
Reglers ausreichend für die Fahrzeugversuche ist. In dem nächsten Kapitel wird das Simulati-
onsmodell benutzt um die Fahrstrategie für die Fahrzeugapplikation zu entwickeln. Die Fahr-
barkeit und der Fahrkomfort kann aus dem Simulationsmodell durch die Betrachtung der 
Längsbeschleunigung untersucht werden. 
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7 Entwicklung von Fahrstrategien mit Hilfe des Fahrzeug-
KRG Modells  
 
Während im vorangegangenen Kapitel die Entwicklung des Übersetzung-Regelkreises darge-
stellt wurde, werden in diesem Kapitel die Algorithmen für die Berechnung der Soll-
Übersetzung erläutert. Da der Übersetzungssollwert die Führungsgröße des Regelkreises ist, 
siehe Abb. 6-1, wird die Ebene, in der die Berechnung des Sollwertes erfolgt, als „High-
Level-Control“ bezeichnet. Als „Low-Level-Control“ bezeichnet man die Ebene, in der sich 
das eigentliche Regelgerüst befindet. Schematisch können die Ebenen der Software-Struktur 
wie in Abb. 7-1 dargestellt  werden: 
 
 
Abb. 7-1: Software-Struktur 
 
Da das Fahrzeugverhalten bei vorgegebener Motorisierung bezüglich Verbrauch und Dyna-
mik von der gewählten Übersetzung abhängt, wird die „High Level Control“ Ebene oft auch 
als Fahrstrategie-Ebene bezeichnet. Ziel der Fahrstrategie ist es, die passenden Sollwerte für 
die Übersetzung und die Kupplungsposition zu berechnen, die optimal für die jeweilige Fahr-
situation sind.  
 
Bevor man in der Lage ist, eine optimale Übersetzung zu berechnen, muss zuerst der Fahrer-
wunsch und die Fahrsituation ausgewertet werden. Wichtige Größen dafür sind:  
- Fahrzeuggeschwindigkeit 
- Gaspedalstellung 
- Bremspedalstellung 
- Verzögerung bzw. Beschleunigung. 
 
In diesem Kapitel werden nur die Algorithmen für die Berechnung der Sollwert für die Über-
setzung beschrieben. Die Algorithmen für die Berechnung der Kupplungssollwerte werden im 
nächsten Kapitel bei der Beschreibung der Fahrzeugversuche beschrieben.  
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7.1 Berechnung der Sollwertübersetzung  
 
Die Berechnung der Soll-Übersetzung basiert auf dem Leistungswunsch des Fahrers. Bei 
niedrigeren Leistungsanforderungen muss der Motor auf der optimalen Regelkennlinie betrie-
ben werden, und bei höheren Leistungen muss der Motor schnell in die Linie maximaler Leis-
tung gebracht werden, siehe Abb. 1-1 [28]. Die Spreizung des Getriebes bestimmt, in wie weit 
die Motordrehzahl an die Linie optimalen Verbrauchs über den gesamten Geschwindigkeits-
bereich gebracht werden kann.   
 
Der Leistungswunsch des Fahrers ergibt sich aus der Gaspedalstellung, insofern kann man mit 
Hilfe des Motorkennfeldes (Abb. 1-1) und der optimalen Regelkennlinie (Linie optimaler 
Verbrauch) ein Wunsch-Motordrehzahlkennfeld erstellen, das je nach Gaspedalstellung und 
Fahrgeschwindigkeit eine Wunsch-Motordrehzahl berechnet. Die Wunsch-Motordrehzahl bei 
einer bestimmten Geschwindigkeit und geschlossener Kupplung kann auch als Wunsch-
Übersetzung interpretiert werden, es gilt:   
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In Abb. 7-2 ist das Wunsch-Motordrehzahlkennfeld dargestellt.  
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Abb. 7-2: CVT-Kennfeld : Motordrehzahl in Abhängigkeit von der Geschwindigkeit und Gas-Pedalstellung [%] 
 
Wir sehen, dass bei niedriger Gaspedalstellung die Soll-Motordrehzahl bei relativ niedrigen 
Werten bleibt. Während die Geschwindigkeit des Fahrzeugs ansteigt, steigt die gewünschte 
Motordrehzahl aufgrund von Fahrbarkeitsaspekten ebenfalls an, und entfernt sich so von der 
optimalen Regelkennlinie. Die mindest-fahrbare Motordrehzahl bei vorgegebener Spreizung 
hängt beim KRG nur vom Schwingungsverhalten des Motors ab. Bei anderen CVT-Getrieben 
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muss die Förderleistung der Pumpe, die motordrehzahlabhängig ist, mitberücksichtigt werden. 
Bei der Betrachtung des Wunsch-Motordrehzahlkennfelds stellt man fest, dass die minimale 
Verstelldrehzahl beim KRG mit 750 [1/min] relativ niedrig ist. Bis 50% Gaspedalstellung 
liegt die Wunschmotordrehzahl in der Nähe der optimalen Regelkennlinie, und erst bei höhe-
ren Gaspedalstellungen wandert die Soll-Motordrehzahl in die Nähe der Linie maximaler 
Leistung. Das Betriebsfeld des Motors wird auch in diesem Kennfeld über zwei Linien be-
grenzt, die LOW-Linie (Anfahrübersetzung) und die OD-Linie (kleinste Übersetzung), die  
die Spreizung des Getriebes definieren.  
Damit der Motor so nah wie möglich an der optimalen Regellinie betrieben wird, muss so-
wohl die Motordrehzahl als auch das Motormoment einstellbar sein. Die Motordrehzahl kann 
je nach Spreizung über die Übersetzung eingestellt werden. Das Drehmoment kann über e-
lektronische Drosselklappen-Systeme (E-GAS) vom Fahrerwunsch und der Pedalstellung 
entkoppelt werden. Mit einem E-Gas System ist es möglich, über die Software-Algorithmen 
das Moment genauso wie die Drehzahl an den optimalen Punkt anzupassen. Aus sicherheits-
relevanten Gründen ist es ist nicht zulässig, einen solchen starken Eingriff an die Anforderung 
des Drehmomentes zu ermöglichen. Nur zeitlich begrenzte Motoreingriffe sind zulässig, wie 
zum Beispiel Motormoment-Reduzierungen während der Schaltvorgänge im manuellen Mo-
dus. Daher ist es nicht möglich, die Regelkennlinie optimalen Verbrauchs genau einzustellen. 
Der Motor wird deswegen nur hinsichtlich seiner Drehzahl über die Übersetzung eingestellt 
[10]. Die Kurven unterhalb von LOW (Anfahrübersetzung) können nur unter entsprechender 
Position der Kupplung eingestellt werden, da sich das Getriebe schon in Anfahrübersetzung 
befindet. Dieser Bereich wird auch als Kupplungsbereich bezeichnet. 
 
In Abb. 7-2 liegt zwischen den Linien 50% und 100% Gaspedalstellung eine sehr große Dreh-
zahldifferenz vor. Wenn man nun die Gaspedalstellung in diesem Bereich leicht ändert, ent-
stehen sehr große Motordrehzahldifferenzen. Dieses wirkt negativ auf die Fahrbarkeit. Es ist 
daher besser, eine gleichmäßige Verteilung der Linien konstanter Gaspedalstellung (ab 25%) 
zu vergeben, Abb. 7-3.  
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Abb. 7-3: CVT-Kennfeld mit besseren Drehzahl Abstufung 
 
Aus diesem Kennfeld resultiert eine große Drehzahldifferenz lediglich zwischen 90% und 
100% Gaspedalstellung. Dieses Verhalten ist gezielt so gewählt, damit der Fahrer, wenn er 
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Abb. 7-3: CVT-Kennfeld mit besseren Drehzahl Abstufung 
 
Aus diesem Kennfeld resultiert eine große Drehzahldifferenz lediglich zwischen 90% und 
100% Gaspedalstellung. Dieses Verhalten ist gezielt so gewählt, damit der Fahrer, wenn er 
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Vollgas gibt (Kickdown), einen deutlichen Motordrehzahlanstieg spürt. Wie man aus dem 
CVT-Kennfeld sehen kann, ist die maximale Drehzahl bei Kickdown 6000 [1/min]. 
 
Es ist relativ einfach, über die Verschiebung der Kennlinien der verschiedenen Gaspedalstel-
lungen das Fahrzeugverhalten zu ändern, was zu den Vorteilen eines CVT- Getriebes gehört. 
Für das KRG spezifisch kann man noch einen zusätzlichen Vorteil benennen. Da das KRG 
sehr schnell seine Übersetzung verstellen kann, kann man über ein Kennfeld sowohl eine 
Kraftstoffersparnis erzielen (niedrigere Gaspedalstellungen) als auch sportliches Fahren für 
höhere Gaspedalstellungen ermöglichen, siehe Abb. 7-3. Bei anderen CVT-Getrieben kann 
das Kraftstoffersparnis-Potential nicht voll ausgenutzt werden, da sie sich bei niedrigeren 
Drehzahlen nur langsam verstellen können, und der Motor aus dynamischen Gründen nicht 
immer in der optimalen Regelkennlinie betrieben werden kann. 
 
7.2 Untersuchung der dynamischen Übergänge mit Hilfe des Fahr-
zeug-KRG-Modells 
 
Wichtig für die Fahrbarkeit beim KRG, wie bei den anderen CVT-Getrieben auch, sind die 
dynamischen Übergänge, die aus großen Gaspedaländerungen resultieren. Ein solcher dyna-
mischer Übergang wird anhand Abb. 7-4 erläutert: 
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Abb. 7-4: Dynamischer Übergang im CVT-Kennfeld 
 
Wenn das Fahrzeug zum Beispiel mit 40 km/h fährt und der Fahrer plötzlich von 5% Gaspe-
dal auf Vollgas 100% geht (Tip-In), dann ändert sich die Soll-Motordrehzahl von 1500 rpm 
auf 5000 rpm. Eine solche Soll-Motordrehzahl führt zu einer sehr schnellen Änderung der 
Soll-Übersetzung. Das gleiche würde auch passieren, wenn der Fahrer von 100% Gaspedal 
plötzlich auf 0% Gaspedal ginge (Power-Off).  
 
Für die Simulation solcher dynamischer Übergänge wird das Fahrzeug-KRG-Modell benutzt. 
Dafür müssen das Soll-Motordrehzahl-Kennfeld und der Fahrerwunsch im Modell integriert 
werden. 
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Die Abb. 7-5 zeigt die Simulationsergebnisse einer Fahrsituation, in der der Fahrer bei 40 
km/h Vollgas gibt (Tip-In) und bei 80 km/h das Gaspedal wieder loslässt (Power-Off). 
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Abb. 7-5: Simulations-Ergebnisse bei einem dynamischen Kennfeld-Übergang 
 
Wie man sieht, resultiert aus dem Kennnfeld bei einer solch schnellen Gaspedaländerung eine 
sprunghafte Änderung der Soll-Übersetzung. Die Übersetzungsverstellung, die dabei entsteht, 
ist sehr groß: innerhalb von 0.3 sec ist die Übersetzung von 1 auf 2.85 angestiegen. Neben der 
Fahrzeuggeschwindigkeit ist im untersten Diagramm auch die Beschleunigung dargestellt. Es 
entsteht bei Tip-In eine enorme unerwartete negative Beschleunigung. In Abb. 7-6 ist neben 
dem Motormoment auch das Kontaktmoment für die gleiche Fahrsituation (Tip-In bei 40 
km/h) eingetragen. Wie man sieht, resultiert aus einer solchen sprunghaften Änderung der 
Übersetzung ein extrem negatives Moment (-300 Nm).  In der gleichen Abbildung ist auch 
der minimale theoretische (berechnete) Reibwert enthalten, der für die Momentenübertragung 
nötig ist. Damit dieser Reibwert (absolut größer als 0.1) vorhanden ist, muss bei einer solchen 
Übersetzungsverstellung ein extremer Schlupf entstehen (-10 %). Derartige extreme Schlupf-
werte verursachen einen Zusammenbruch des EHD-Kontaktes und führen zu einem Durchrut-
schen des Getriebes, wodurch ein Getriebeschaden entstehen kann. 
Beim Zeitpunkt von 8 sec, wenn der Fahrer keine Leistung mehr fordert (Power-Off), entsteht 
eine schnelle Änderung der Soll-Motordrehzahl im Kennfeld. Die Übersetzung ändert sich 
innerhalb von 0.4 sec von 1.5 auf 0.7. Bei dieser Situation würde eine noch höhere Moment-
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spitze um 600 Nm entstehen, und somit eine unerwartet positive Beschleunigung des Fahr-
zeuges. Bei einer solchen Situation entstünden auch extreme Schlupfwerte (über 10%), die 
zum Durchrutschen des Getriebes führen würden. 
 
2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
-400
-200
0
200
400
600
M
om
en
t [
N
m
]
2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
0
2000
4000
6000
D
re
hz
ah
l [
rp
m
]
2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
-0.1
0
0.1
m
in
. R
ei
bw
er
t
2 3 4 5 6 7 8 9 10 11
-5
0
5
10
S
ch
lu
pf
 [%
]
Zeit [s]
KRG-Eingang
Motor Moment
Kontakt Moment
 
Abb. 7-6: Kontaktmoment-Berechnung bei einem dynamischen Kennfeld-Übergang 
 
Die Simulation solcher Situationen zeigt, dass bei derartigen dynamischen Zuständen die vom 
Kennfeld resultierende Soll-Übersetzung, bevor sie zum Regler geführt wird, erst einmal be-
arbeitet werden muss. Das erfolgt mit einem dem Übersetzungskennfeld direkt nachgeschalte-
ten Verzögerungsglied. Da dieses Verzögerungsglied als eine Art Übersetzungsfilter wirkt, 
wird es auch Vorfilter genannt. 
 
7.3 Entwicklung eines Vorfilters für die Soll-Übersetzung 
 
Für die dynamischen Übergänge im Soll-Motordrehzahl-Kennfeld ist ein Vorfilter entwickelt 
worden [10], der schnelle Übersetzungsverstellungen abmildern soll. Dieser Vorfilter wird 
mit Hilfe des Simulationsmodells ausgelegt und parametrisiert.  
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7.3.1 PT1-Vorfilter für die Soll-Übersetzung 
 
Ein PT1-Vorfilter wird mit folgender Differential-Gleichung im Zeitbereich beschrieben: 
epa
a xKx
dt
dxT ⋅=+⋅          Gl. 7-2
 
Im Frequenzbereich definiert sich die Übertragungsfunktion eines PT1-Filters wie folgt:  
1+⋅= sT
K
F(s) p           Gl. 7-3  
wobei T  die Zeitkonstant des Vorfilters ist, und pK  die Verstärkung ( 1=pK ). 
 
In Abb. 7-7 kann man den Einfluss zwei verschiedener Zeitkonstanten auf den Verlauf der 
Soll-Übersetzung sehen, wenn sich die Soll-Übersetzung sprunghaft ändern würde.  
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Abb. 7-7: Verhalten des PT1-Vorfilters 
 
Der Vorfilter wird direkt nachdem Übersetzungskennfeld geschaltet, wie in Abb. 7-8 darge-
stellt ist.  
 
1
Ziel Motordrehzahl [rpm]
1
T.s+1
PT1-Vorfil ter
CVT-Kennfeld
2
Gas Pedal [%]
1
Geschwindigkeit [Km/h]
 
Abb. 7-8: Filterung der Kennfeld-Übersetzung in Simulink 
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Die Ergebnisse der Simulation der gleichen Fahrsituation sind in Abb. 7-9 zu sehen. Unmit-
telbar kann man den positiven Einfluss des PT1-Vorfilters am Soll-Übersetzungsverlauf sehen. 
Beim Gas-Geben nähert sich die Sollübersetzung innerhalb von 1.2 sec dem Endwert an und 
ist nicht mehr sprunghaft. Die Beschleunigungsspitzen sind nicht mehr so hoch wie in Abb. 
7-5. Beim Geschwindigkeitsverlauf der Anfangsphase sieht man keinen ‚Knickpunkt’ mehr, 
obwohl die Beschleunigung [g] immer noch leicht negativ ist. Man kann aber auch einen Ver-
zögerungseffekt beobachten, bei Übersetzungsverstellung Richtung „OD“. Diese Verzöge-
rung verursacht eine Überschreitung der maximalen Drehzahl von 6000 rpm, wie man im 
zweiten Diagramm in Abb. 7-9 sehen kann.  
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Abb. 7-9: Simulation Tip-In mit PT1-Vorfilter für die Soll-Übersetzung 
 
Um solche Verzögerungseffekte zu beseitigen, soll der PT1 Filter nicht immer aktiv bleiben, 
oder nicht immer die gleiche Zeitkonstante haben. Die Wahl der Filterkonstanten muss dem-
zufolge je nach Fahrsituation immer angepasst werden, um eine Überdrehzahl zu verhindern. 
Auch bei einer Vollbremsung darf der Vorfilter keine Verzögerung verursachen.  
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In Abb. 7-10 sind für die gleiche Fahrsituation Drehmoment, Drehzahl, minimaler Reibwert 
und Schlupf dargestellt. Wenn man den Verlauf des Kontaktmomentes anschaut (1. Dia-
gramm), sieht man, dass das Kontaktmoment deutlich kleiner ist, und nur bei „Power 
Off“ (Gaspedal=0) den Spitzenwert von 160 Nm erreicht. Bei diesem Moment entsteht keine 
Überbelastung des Getriebes, aber immerhin sind die resultierend Schlupfwerte hoch (5%), 
eine Gefahr des Durchrutschens besteht immer noch. Dieser hohe Schlupfwert entsteht in Si-
tuationen, in denen das Getriebe in OD verstellt und dadurch das Ausgangsmoment reduziert 
wird. Bei einer Reduzierung des Ausgangsmomentes wird dabei auch die Anpresskraft redu-
ziert. Damit der minimale Reibwert erreicht wird, muss dann der Schlupf erhöht werden. Der 
während „Power Off“ erreichte minimale Reibwert von 0.08 ist schon bei den Versuchen am 
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sehr langsam wäre und die Dynamik darunter leiden würde.  
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Abb. 7-10: Kontaktmoment-Berechnung für gefilterte Übersetzungs-Verstellung 
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Außer den hohen Schlupfwerten, die bei Power-Off entstehen, entsteht auch eine unerwartete 
positive Beschleunigung (Abb. 7-9), die nachteilig für die Fahrbarkeit ist. Deshalb wird diese 
Situation (Power-Off) separat betrachtet. Für Power-Off wird ein Algorithmus entwickelt, der 
gezielt die Übersetzung über eine Rampe an die aus der Soll-Motordrehzahl berechnete Über-
setzung anpasst. Die Simulationsergebnisse für die gleiche Fahrsituation mit angepasster Fil-
terkonstante für die Verstellung in Richtung OD und mit dem Algorithmus für Power-Off, 
sind in Abb. 7-11 dargestellt. 
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Abb. 7-11: Übersetzungsverlauf mit PT1-Vorfilter und Anpassungs-Algorithmen 
 
Man sieht (Abb. 7-11), dass keine Überdrehzahl mehr entsteht. Über den Power-Off-
Algorithmus kann ein noch weicherer Verlauf der Momente erzielt werden, siehe Abb. 7-12. 
Jetzt entsteht keine unerwartete positive Beschleunigung mehr. Über die Zeitkonstante der 
Rampe kann man auch Motorbremseeffekte erzeugen. Hier in dem Beispiel ist dieser Motor-
bremseffekt relativ stark eingestellt. Der noch weichere Verlauf der Momente hat auch einen 
positiven Einfluss auf die Schlupfwerte. Die Schlupfwerte liegen jetzt nicht mehr im Bereich, 
in dem eine Durchrutschgefahr besteht, siehe Abb. 7-12. 
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Abb. 7-12: Momentverlauf, Reibwert und Schlupf mit PT1-Vorfilter und Power-Off-Algorithmus 
 
7.3.2 PT2-Vorfilter für die Soll-Übersetzung 
Bei den Simulationen mit dem KRG-Fahrzeugmodell ohne Vorfilter (Kapitel 7.2) konnte man 
feststellen, dass die Höhe des Kontaktmoments vom Gradienten der Übersetzungsverstellung 
abhängt. Mit der Vorschaltung des PT1-Vorfilters sind die Gradienten der Übersetzungs-
verstellung bei plötzlichen Gaswechseln verbessert worden. Aber mit dem PT1-Vorfilter ist 
die Einstellmöglichkeit begrenzt. Man kann mit einer Zeitkonstante des Vorfilters nur den 
Anfangsbereich der Verstellung einstellen. Wenn man keine negative Beschleunigung wäh-
rend des Beginns der Verstellung haben möchte, muss man eine hohe Zeitkonstante einstellen 
und mit relativ langer Verstellzeit bis zum Erreichen des Endwertes  rechnen. Aus diesem 
Grund wird ein PT2-Vorfilter für die Soll-Übersetzung untersucht. 
Der PT2-Vorfilter kann mit der folgenden Gleichung im Zeitbereich beschrieben werden: 
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Abb. 7-12: Momentverlauf, Reibwert und Schlupf mit PT1-Vorfilter und Power-Off-Algorithmus 
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Im Frequenzbereich ist die Übertragungsfunktion eines PT2-Vorfilters: 
122
2
+⋅⋅+
=
Dss
K
F(s)
oo
p
ωω
         Gl. 7-5
 
In den folgenden Diagrammen ist ein Vergleich zwischen dem PT1-Vorfilter mit einer Zeit-
konstante von 0.6 [s] und dem PT2-Vorfilter mit einer Kennkreisfrequenz von 3 [rad/s] und 
einer Dämpfung D=1.1. 
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Abb. 7-13: Vergleich PT1-PT2-Vorfilter 
Wie man sieht, hat der PT2-Vorfilter eine deutlich weichere Anfangssteigung als der PT1-
Vorfilter bei der gleichen Sollwertänderung des Kennfeldes. Die Parameter des Vorfilters sind 
so ausgewählt, dass der Endwert der Übersetzung gleich schnell erreicht wird. Der PT2-
Vorfilter kann über die Kennkreisfrequenz und Dämpfung so eingestellt werden, dass die 
Soll-Übersetzung am Anfang einen nicht so steilen Gradient hat, aber trotzdem genauso 
schnell oder auch schneller als der PT1-Vorfilter den Endwert erreicht, siehe Abb. 7-14 
(Kennkreisfrequenz 2.5 rad/s und Dämpfung D=0.8).  
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Abb. 7-14: Vergleich PT1-PT2-Vorfilter 
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Abb. 7-14: Vergleich PT1-PT2-Vorfilter 
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In Abb. 7-15 sind die Simulationsergebnisse der gleichen Fahrsituation mit unterschiedlichen 
Filtern (PT1,PT2) dargestellt. Das Kriterium für die Wahl der Filter-Parameter ist die Zeit für 
das Erreichen des Endwertes der  Soll-Übersetzung. Im ersten Diagramm der Abb. 7-15 sieht 
man, dass beide Vorfilter den Endwert der Soll-Übersetzung in der gleichen Zeit von 1.2 sec 
erreichen. Mit dem PT1-Vorfilter ist die Anfangssteigung der Übersetzung deutlich schneller 
als mit dem PT2-Vorfilter, daher ergibt sich auch die negative Beschleunigung direkt am An-
fang des Verstellvorgangs (4. Diagramm Abb. 7-15). Die Übersetzung mittels PT2-Vorfilter 
steigt nicht so steil an, erreicht aber genauso schnell den Endwert. Mit dem PT2-Vorfilter ist 
die Beschleunigung stets positiv, was besser für das Fahrverhalten des Fahrzeugs ist. Obwohl 
die Beschleunigung des Fahrzeugs bei dieser Fahrsituation mit der PT1-Vorfilterung schneller 
die maximalen Werte erreicht, ist bei dem Geschwindigkeitsverlauf  kein bemerkbarer Unter-
schied zwischen PT1- und PT2-Vorfilter festzustellen, da der PT2-Vorfilter keinen negativen 
Anteil am Anfang der Beschleunigung hat. Außerdem dürfte der PT2-Vorfilter zu Beginn der 
Beschleunigung komfortabler sein. 
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Abb. 7-15: Simulations-Ergebnisse und Vergleich zwischen PT1-PT2-Vorfilter 
 
Wenn man die Gl. 5-12 bis Gl. 5-14 betrachtet, erkennt man, dass die Übersetzungs-
verstellung über eine Gleichung 3. Ordnung beschrieben wird (siehe auch Kapitel 6.3.5). Die 
2. Ordnung entsteht wegen der Dynamik des Aktuators und die 3. Ordnung resultiert aus dem 
Integralverhalten der Ringbewegung entlang der Kegelmantellinie. Ein PT2-Verlauf der Soll-
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Abb. 7-15: Simulations-Ergebnisse und Vergleich zwischen PT1-PT2-Vorfilter 
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übersetzung ist daher einfacher vom Regler zu realisieren, da ein solcher Verlauf mehr dem 
realistischen Übersetzungsverlauf ähnelt. Das ist auch in dem oben aufgeführten Diagramm 
zu sehen. Bei dem Versuch mit dem PT1-Vorfilter erkennt man, dass der Ist-
Übersetzungsverlauf sich mehr dem PT2-Verlauf annähert (2. Diagramm Abb. 7-15). Ein 
PT3-Vorfilter würde noch realistischer den Verlauf der Übersetzung wiedergeben, aber wegen 
der höheren Anzahl von Parametern wird dies nicht weiteruntersucht. 
Die Abb. 7-16 zeigt bezüglich Kontaktmoment und Schlupfverlauf, dass mit dem PT2-
Vorfilter keine Überbelastung des Getriebes besteht. Auch die Schlupfwerte sind innerhalb 
des Bereiches, in dem keine Durchrutschgefahr des Getriebes besteht.  
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Abb. 7-16: Momentverlauf, Reibwert und Schlupf mit PT2-Vorfilter 
 
Wie man sehen kann, besteht über die Simulation mit dem KRG-Fahrzeug-Modell die Mög-
lichkeit, Fahrsituationen zu simulieren und entsprechende Algorithmen für die Phase der 
Fahrzeugerprobung zu programmieren. Das Fahrverhalten kann auch untersucht werden, in 
dem man den Beschleunigungsverlauf  näher betrachtet.  
 
Noch ein wichtiger Aspekt bei der Einstellung der Vorfilterparameter ist der Zusammenhang 
zwischen Fahrzeuggeschwindigkeit und Motordrehzahl. Mit Hilfe der Filterparameter kann 
man den Übergang von niedrigen zu höheren Drehzahlen so einstellen dass der so genannte 
„Gummi-Band Effekt“, bei dem das Fahrzeug bei konstanter Motordrehzahl beschleunigt 
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wird, nicht mehr als unangenehmes Fahrverhalten empfunden wird. Es ist für das Fahrverhal-
ten sehr wichtig,  Filterkonstanten zu finden, die dem Fahrzeug einen dynamischen Charakter 
geben, aber kein unangenehmes Motorverhalten bei jeder Gaspedalverstellung verursachen 
[10]. 
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Für die Validierung des Modells sollen Fahrzeugversuche durchgeführt werden. Die Fahr-
zeugversuche werden mit einem Ford-Fiesta durchgeführt. Das ursprüngliche Automatik-
Getriebe des Fahrzeugs wurde gegen ein KRG ausgetauscht.   
 
Abb. 8-1: Versuchsträger Ford-Fiesta 1.6 L 
 
Der KRG-Fiesta hat folgende technische Daten: 
 
Motor: 
? 4 Zylinder, Hubraum: 1598 cm³ 
? Max. Leistung: 74 kW bei 6000 rpm 
? Max. Moment: 146 Nm bei 4000 rpm 
Getriebe 
? KRG-CVT 
? Spreizung: 6 
? Anfahrübersetzung: 14.32 
? Prototypen-Getriebesteuerung  
? Fahrmodi : Eco CVT, Sport CVT, Manuell, Stufenautomat 
 
Neben den zwei CVT Modi sind auch noch zwei zusätzliche Fahrstrategien programmiert. 
Der manuelle Modus ermöglicht das Fahren in Stufen mit konstanter Übersetzung. Die Über-
setzungsverstellung erfolgt durch den Fahrerbefehl. So kann man mit dem KRG ein manuel-
les Handschaltgetriebe simulieren. Die manuellen Schaltbefehle und der Wechsel zwischen 
den verschiedenen Modi können vom Fahrer über den Wählhebel durchgeführt werden. Im 
Stufenautomat-Modus wird ein Stufenautomat-Getriebe simuliert. In diesem Modus wird die 
Übersetzung automatisch in vordefinierte Stufen hoch- oder heruntergeschaltet.  
8.1 Echtzeitimplementierung der Regler-Algorithmen für die Fahr-
zeugapplikation 
 
Zur Echtzeitimplementierung der Regler-Algorithmen (Low-Level-Control) und der Fahrstra-
tegien (High-Level-Control) wurde ein Prototypen-Steuersystem der Firma dSPACE gewählt.  
Das dSPACE Prototype Steuersystem ist mit Matlab/Simulink kompatibel und ermöglicht den  
Schritt vom Offline-Experimentieren zum Echtzeitrechnen mit den gleichen Simulink-
Blöcken, die in der Simulation benutzt worden sind. So konnte viel Entwicklungszeit gespart 
werden zwischen Software Entwicklung und ersten Fahrversuchen. 
Das Prototyp-System besteht aus Hardware- und Software-Komponenten. Im folgenden Kapi-
tel folgt eine kurze Beschreibung der Komponenten des Protypen-Steuersystems.  
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8.1.1 Hardware für die Echtzeitimplementierung  
 
Der Kern des Prototypen Systems ist die MicroAutobox. Im Hochleistungs- PPC Prozessor 
der MicroAutobox werden die Algorithmen echtzeit durchgeführt. Die MicroAutobox kann 
wie ein Seriensteuergerät als stand-alone Unit arbeiten. Dafür wird das Steuerprogramm im 
Flash-Speicher der MicroAutobox gespeichert. Der größte Vorteil der MicroAutobox ist der 
integrierte I/O-Controller mit Signalkonditionierung auf automobiler Ebene. Dieser kann über 
die Software sehr einfach eingestellt und parametrisiert werden. Auf diesem Weg erfolgt die 
Bearbeitung und Auswertung der Sensor-Informationen vom KRG einfach und sehr flexibel. 
Die MicroAutobox kann mit einem Applikations-Laptop über eine Ethernet-Verbindung an-
gesteuert werden, was die Kalibration und die Datenaufnahme ermöglicht. Über eine CAN-
Schnittstelle (Control Area Network) kann die MicroAutobox Daten mit dem Motorsteuerge-
rät austauschen [6],[7],[9]. 
8.1.2 Software für die Echtzeitimplementierung 
 
Das Modell und die Entwicklung der beiden Steuerungsebenen Low-Level und High-Level-
Control sind in Matlab-Simulink aufgebaut. Mit Hilfe spezieller Software der Firmen 
Mathworks und dSPACE ist es möglich, die Funktionen, die schon in Matlab-Simulink vor-
handen sind, automatisch auf die MicroAutobox herunterzuladen [7].  
Das Simulink-Blockschaltbild wird zunächst mit Hilfe des RealTimeWorkshops in C-Code 
übersetzt. Dieser C-Code wird mit Hilfe der Real-Time-Interface-Software von dSPACE in 
ein hardwarespezifisches C-Programm umgewandelt. Aus diesem C-Programm werden dann 
mit Hilfe spezieller Cross-Compiler die prozessorspezifischen Maschinencodes erzeugt, wel-
che die Rechenprozeduren auf dem Prozessor der MicroAutobox steuern. Die ganze Prozedur 
wird in Abb. 8-2 dargestellt.  
 
Abb. 8-2: Prozedur während automatischer Code-Generierung [9] 
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Von dSPACE wird noch eine zusätzliche Software angeboten: das ControlDesk, welches für 
die Kalibration und die Kommunikation mit dem EchtzeitController benutzt wird. So kann 
man leicht mit benutzerdefinierten Oberflächen und Instrumenten online Parameter ändern 
und speichern, Daten aufnehmen und auswerten. 
 
8.1.3 Prototyp-System für die Fahrzeugapplikation 
 
Das gesamte System für die Fahrzeugapplikation ist in Abb. 8-3 dargestellt: 
 
 
Abb. 8-3: Prototyp-Steuerungssystem für die Fahrzeugapplikation 
 
8.2 Ansteuerung der Kupplung 
 
Das KRG benutzt als Anfahrelement eine Trocken-Kupplung. Da die Übersetzungs-
verstellung ohne Kraftunterbrechung erfolgt, bleibt die Kupplung nach dem Angleich der Ge-
triebeeingangsdrehzahl an die Motordrehzahl immer geschlossen.  
Die Ansteuerung der Kupplung spielt eine große Rolle für das komfortable Anfahren des 
Fahrzeugs und  soll immer dafür sorgen, dass während des Anfahrens keine sprunghaften 
Drehzahl-Änderungen entstehen. Während der Simulationen wurde deutlich, dass immer dann, 
wenn große Drehzahl-Gradienten entstehen, unzulässige Trägheitsmomente erzeugt werden 
können. 
 
Da das KRG wie ein gängiges Automatik-Auto gefahren werden soll, muss die ganze Funkti-
onalität eines Automatik-Getriebes über die Kupplung realisiert werden. In diesem Sinne soll 
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das Fahrzeug bei unbetätigter Bremse und Drive-Position des Wählhebels rollen können und 
bis zu einer bestimmten Steigung nicht zurückrollen. 
Wie bei der Übersetzungsregelung besteht auch die Kupplungsansteuerung aus zwei Ebenen. 
Die High-Level-Control berechnet je nach Fahrerwunsch und Fahrbedingung eine Soll-
Kupplungsposition. Dieser Sollwert wird zur Low-Level-Control Ebene weitergeleitet, wo ein 
Positionsregler des Gleichstrom-Motors dafür sorgt, dass die Ist-Kupplungsposition an den 
Sollwert angepasst wird. Die Ist-Position der Kupplung wird über einen Inkrementalgeber 
erfasst, der in der Achse des Gleichstrom-Motors montiert ist. 
 
8.2.1 Berechnung der Soll-Position der Kupplung  
 
Für die Berechnung der  Soll-Position der Kupplung werden folgende Fahrzustände definiert: 
- Stillstand 
- Kriechen (Creep) 
- Drehzahlanpassung 
- Anhalten 
 
Bei Stillstand bleibt die Kupplung immer geöffnet, und beim Anhalten wird nach Unterschrei-
ten einer Geschwindigkeit die Kupplung aufgemacht. Von großer Bedeutung sind die Zustän-
de Kriechen und Drehzahlanpassung.  
 
Bei der Wählhebel Position D und bei unbetätigtem Bremspedal soll der Wagen anfangen zu 
rollen (Creep). Um das Fahrzeug in Bewegung zu setzen, soll die Kupplung in eine Position 
gefahren werden, bei der ein gewisses Moment übertragen werden kann. Diese Position ist 
immer kupplungsspezifisch und wird über die Kupplungskennlinie berechnet. Je nach Kupp-
lungstemperatur verändert sich die Kupplungskennlinie und daher sollte die Kupplungs-
position korrigiert werden. Die Korrektur der Kupplungsposition erfolgt über einen Regler 
(Creep-Regler), siehe Abb. 8-4. Der Regler korrigiert die Kupplungsposition je nach Abwei-
chungen zwischen Ist- und Soll-Moment. Das Ist-Moment ist das Moment, welches der Leer-
laufregler bereitstellt, damit der Motor mit seiner Soll-Leerlaufdrehzahl läuft. Das Ist-Moment 
wird entweder vom Motorsteuergerät berechnet und über die CAN-Schnittstelle an das Ge-
triebe-Steuergerät weitergegeben oder aus dem Motorkennfeld ermittelt. 
Schematisch kann der Creep-Regler wie in Abb. 8-4 dargestellt werden: 
 
 
Abb. 8-4: Algorithmus der Creep-Funktion für eine Trockenkupplung 
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Neben der Momentübergabe an das Getriebe muss über die Kupplungsposition die Einkup-
peldrehzahl definiert werden. Als Einkuppeldrehzahl definiert man das Drehzahl-niveau des 
Motors während des Einkuppelvorgangs. In Abb. 8-5 ist der Algorithmus für die Berechnung 
der Kupplungsposition beim Anfahren dargestellt. 
 
 
Abb. 8-5: Algorithmus für Einkuppel-Vorgang 
 
Zuerst muss die Kupplung für die Momentübergabe so weit geschlossen werden damit das 
Motormoment übertragen werden kann. Aus dem berechneten Ist-Moment und der Kupp-
lungskennlinie resultiert eine Kupplungsposition, die benötigt wird, um das Motormoment an 
das Getriebe zu übertragen. Für das Einstellen der Einkuppeldrehzahl wird parallel ein PI-
Regler geschaltet, der die Aufgabe hat, die Kupplungsposition so zu korrigieren, dass die Ist-
Motordrehzahl der Soll-Einkuppeldrehzahl folgt. Die gewünschte Einkuppeldrehzahl wird 
abhängig von der Gaspedalstellung über eine Drehzahlkennlinie definiert, siehe Abb. 8-5. 
Die übergeordnete Kontrolle dieser Algorithmen übernimmt ein Zustandsregler, der in der 
Lage ist, die jeweilige Fahrsituation zu erkennen, und über die Aktivierung/Deaktivierung der 
Algorithmen zu entscheiden.  
8.2.2 Positionsregelung der Kupplung 
 
Nachdem die Soll-Kupplungsposition berechnet ist, wird sie der Low-Level-Control zuge-
führt. In der Low-Level-Control Ebene wird dann die Ist-Position an die Soll-Position ange-
passt. Das erfolgt über die Regelung der Spannung des Motors für die Kupplungsbetätigung, 
siehe Abb. 8-6.  
 
 
Abb. 8-6: Positionsregelung der Kupplung 
Wie schon gesagt, erfolgt die Erfassung der Ist-Position der Kupplung über einen Inkremen-
talgeber, der in der Achse des Gleichstrom-Motors montiert ist.    
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8.3 Ergebnisse aus den Fahrzeugversuchen 
 
In diesem Kapitel wird gezeigt, dass der modellbasiert entwickelte Regler für die Übersetzung 
und für die Kupplungsposition erfolgreich im Auto eingesetzt werden kann. Darüber hinaus 
wird das Modell anhand gemessener Daten validiert.  
 
In der Abb. 8-7 ist ein Anfahrversuch (85% Gaspedal) im Fahrzeug dargestellt. Das erste 
Diagramm zeigt die Gaspedalstellung, das zweite Diagramm die Motordrehzahl und die Ge-
triebe-Eingangsdrehzahl. Zu Versuchsbeginn kann man den Unterschied zwischen Motor-
drehzahl und Getriebe-Eingangsdrehzahl sehen, da die Kupplung noch nicht geschlossen ist. 
Die Kupplungspositionen (Soll und Ist) sind im dritten Diagramm aufgetragen. Beim Gasge-
ben sieht man, wie die Motordrehzahl erst ansteigt und wie die Kupplung ihre Position für 
den Anfahrvorgang ändert. 
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Abb. 8-7: Fahrzeugversuch : Volllast-Anfahrt im CVT Mode 
 
Im vierten Diagramm sind die Ist- und Soll-Übersetzungen aufgetragen. Wie man sehen kann, 
beginnt die Verstellung des Getriebes direkt nach dem Einkuppelvorgang. Da in der Anfangs-
phase relativ kleine Abweichungen zwischen Soll- und Istwert entstehen, entsteht auch eine 
kleine Erhöhung der Eingangsdrehzahl oberhalb von 4000 rpm. Im fünften Diagramm ist die 
Position des Aktuators eingetragen (Inkremente): So lange die Abweichungen zwischen Soll- 
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Diagramm zeigt die Gaspedalstellung, das zweite Diagramm die Motordrehzahl und die Ge-
triebe-Eingangsdrehzahl. Zu Versuchsbeginn kann man den Unterschied zwischen Motor-
drehzahl und Getriebe-Eingangsdrehzahl sehen, da die Kupplung noch nicht geschlossen ist. 
Die Kupplungspositionen (Soll und Ist) sind im dritten Diagramm aufgetragen. Beim Gasge-
ben sieht man, wie die Motordrehzahl erst ansteigt und wie die Kupplung ihre Position für 
den Anfahrvorgang ändert. 
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Abb. 8-7: Fahrzeugversuch : Volllast-Anfahrt im CVT Mode 
 
Im vierten Diagramm sind die Ist- und Soll-Übersetzungen aufgetragen. Wie man sehen kann, 
beginnt die Verstellung des Getriebes direkt nach dem Einkuppelvorgang. Da in der Anfangs-
phase relativ kleine Abweichungen zwischen Soll- und Istwert entstehen, entsteht auch eine 
kleine Erhöhung der Eingangsdrehzahl oberhalb von 4000 rpm. Im fünften Diagramm ist die 
Position des Aktuators eingetragen (Inkremente): So lange die Abweichungen zwischen Soll- 
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und Ist-Übersetzung relativ klein sind, ändert sich die Position des Aktuators relativ wenig. 
Wenn die Soll-Übersetzungsverstellung beginnt, sich in Richtung „OD“ zu ändern und Ab-
weichungen zwischen Soll- und Ist-Übersetzung entstehen, wird auch die Aktuator-Position 
verstellt. Eine positive Änderung der Inkremente entspricht einer Übersetzungsverstellung in 
Richtung „OD“.  
Bei einem solchen Fahrversuch ist zu sehen, dass der modellbasierte Übersetzungsregler und 
die modellbasierte Kupplungsregelung erfolgreich eingesetzt werden konnten. Das CVT-
Fahrkennfeld konnte im Modell bereits vordefiniert und mit relativ kleinem Anpassungs-
bedarf im Auto eingesetzt werden. 
Für die Validierung des KRG-Fahrzeugmodells werden dynamische Fahrversuche durchge-
führt und die gemessenen Daten werden mit den Simulationsdaten verglichen. Das Simulati-
onsmodell benötigt als Eingangsgrößen nur die Fahrerwünsche (Gaspedal, Bremse, Fahrmo-
di) und die Anfangsbedingungen für die Übersetzung, die Drehzahlen und die Fahrzeugge-
schwindigkeit beim Beginn der Simulation. 
Zuerst wird eine 85% Gaspedal-Anforderung bei kleiner Geschwindigkeit betrachtet, wie in 
der Abb. 8-8 dargestellt ist.  
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Abb. 8-8: Vergleich zwischen Simulation und Fahrzeugmessung bei einer 85%-Anfahrt 
Im ersten Diagramm ist die Gaspedalstellung aufgetragen. Im zweiten Diagramm sind die im 
Fahrzeug gemessene und die simulierte Motordrehzahl gegenübergestellt. Abgesehen von der 
Drehzahlabweichung zwischen Simulation und Fahrzeugversuch zu Beginn des Beschleuni-
gungsvorganges, ergibt sich eine gute Übereinstimmung zwischen Modell und Realität. Im 
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Abb. 8-8: Vergleich zwischen Simulation und Fahrzeugmessung bei einer 85%-Anfahrt 
Im ersten Diagramm ist die Gaspedalstellung aufgetragen. Im zweiten Diagramm sind die im 
Fahrzeug gemessene und die simulierte Motordrehzahl gegenübergestellt. Abgesehen von der 
Drehzahlabweichung zwischen Simulation und Fahrzeugversuch zu Beginn des Beschleuni-
gungsvorganges, ergibt sich eine gute Übereinstimmung zwischen Modell und Realität. Im 
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dritten Diagramm der Abb. 8-8 sind die Soll-Übersetzung, die vom Modell berechnete Ist-
Übersetzung und die im Fahrzeug gemessene Ist-Übersetzung, aufgetragen. Mann kann sehen, 
dass beim Gasgeben eine Abweichung der Ist-Übersetzung von der Soll-Übersetzung entsteht, 
obwohl diese konstant bleibt. Diese Abweichung wird erst nach Änderung der Soll-
Übersetzung kompensiert. Im Gegensatz zum realen Fahrversuch ist diese Abweichung in den 
Simulationsdaten nicht zu finden (siehe Abb. 8-9, Zeitausschnitt aus Abb. 8-8). 
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Abb. 8-9: Übersetzungs-Abweichung zwischen Simulation und Fahrzeugversuch 
 
Diese Moment-abhängige Änderung der Übersetzung kann nur wegen einer Störung des 
Ringwinkels entstehen. Eine Winkelstörung kann nur wegen der Bohrmomente an der Kon-
taktstelle zustande kommen. Da die mechanischen Komponenten der Verstellvorrichtung eine 
gewisse Elastizität haben, verursachen die Bohrmomente an der Kontaktstelle eine Verände-
rung des Ringwinkels. Diese Ringwinkeländerung wird nur indirekt als eine Abweichung der 
Übersetzung erfasst. Da beim Beginn des Modellaufbaus die komplexe Bohrmoment-
Berechnung und die Elastizitäts-Untersuchung vernachlässigt wurde, wird diese Abweichung 
nicht von dem Modell wiedergegeben. 
 
Im vierten Diagramm der Abb. 8-8 sind die vom Simulationsmodell berechnete Geschwin-
digkeit und die tatsächlich gemessene Geschwindigkeit gegenübergestellt. Wie man sehen 
kann, gibt es eine gute Übereinstimmung zwischen Simulation und Realität. Kleine Abwei-
chungen zwischen gemessener und berechneter Geschwindigkeit können auf die Überset-
zungsabweichungen zwischen Modell und Realität, die Wetterverhältnisse (Wind) und die 
Straßeneigenschaften (Belag und Steigung) zurückgeführt werden. Im fünften Diagramm der 
Abb. 8-8 sind die berechnete und die gemessene Beschleunigung [g] dargestellt. Der Verlauf 
beider Signale zeigt, dass das Simulationsmodell sehr gut mit der Realität übereinstimmt. 
Abweichungen zwischen den beiden Beschleunigungen entstehen bei Beginn der Gaspedal-
verstellung. Die Differenzen zwischen Messung und Simulation sind hauptsächlich auf die 
Übersetzungsabweichungen und die nicht genaue Abbildung des dynamischen Aufbaus des 
Motormoments vom Simulationsmodell zurückzuführen. 
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dritten Diagramm der Abb. 8-8 sind die Soll-Übersetzung, die vom Modell berechnete Ist-
Übersetzung und die im Fahrzeug gemessene Ist-Übersetzung, aufgetragen. Mann kann sehen, 
dass beim Gasgeben eine Abweichung der Ist-Übersetzung von der Soll-Übersetzung entsteht, 
obwohl diese konstant bleibt. Diese Abweichung wird erst nach Änderung der Soll-
Übersetzung kompensiert. Im Gegensatz zum realen Fahrversuch ist diese Abweichung in den 
Simulationsdaten nicht zu finden (siehe Abb. 8-9, Zeitausschnitt aus Abb. 8-8). 
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Abb. 8-9: Übersetzungs-Abweichung zwischen Simulation und Fahrzeugversuch 
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Abb. 8-8 sind die berechnete und die gemessene Beschleunigung [g] dargestellt. Der Verlauf 
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Auch bei weiteren dynamischen Situationen, wie die Beschleunigungsphase bei „Tip-In“, 
werden wieder Abweichungen wegen fehlender Störgrößenberechnung erwartet (siehe Abb. 
8-10). 
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Abb. 8-10: Vergleich zwischen Simulation und Fahrzeugmessung bei einer Tip-In Situation 
 
Im Abb. 8-10 sind die Ergebnisse aus einer Simulation und aus einer Fahrzeugmessung bei 
einem „Tip-In“ Versuch gegenübergestellt. Wie man in dem dritten Diagramm der Abbildung 
sehen kann, ist die Übersetzungsverstellung bei dem Fahrzeugversuch nicht mehr so exakt 
wie im Simulations-Modell. Im Simulations-Modell erfolgt die Übersetzungsänderung beim 
„Tip-In“ mit der gleichen Dynamik wie im realen Fahrzeugversuch aber mit besserer Dämp-
fung trotz gleicher Regelparameter. Der Überschwinger im Verlauf der Ist-Übersetzung, der 
im realen Fahrzeugversuch entsteht, wird vom Simulations-Modell nicht wiedergegeben. Die 
Abweichungen in der Übersetzung sind auch bei der Drehzahl merkbar, siehe zweites Dia-
gramm in der Abb. 8-10. Bei dem Beschleunigungsverlauf ergeben sich wegen der verein-
fachten Modellierung des Motormoment-Aufbaus auch einige Abweichungen zu Beginn der  
Übersetzungsverstellung. Auch die Vernachlässigung der Drehsteifigkeit und der Dämpfung 
der Wellen beeinflussen ebenfalls die Ergebnisse. Auch die Steifigkeit der Kontaktstelle ist 
vernachlässigt, da der Kontakt nur kinematisch beschrieben worden ist.  
Aus dem Vergleich (Abb. 8-8 und Abb. 8-10) kann man sagen, dass das Simulations-Modell 
relativ gut mit der Realität übereinstimmt. Abweichungen zwischen berechneten und gemes-
senen Übersetzungen entstehen in Situationen, bei denen das Drehmoment dynamisch geän-
dert wird, wie zum Beispiel bei einer Volllastanfahrt und einer „Tip-In“ Fahrzeugbeschleuni-
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gung. Diese Abweichungen resultieren aus der Änderung der Bohrmomente (Störgröße) und 
aus der Elastizät der mechanischen Komponenten der Verstelleinheit. Da bei einer „Tip-
In“ Fahrzeugbeschleunigung die Dämpfung der Übersetzungsregelung schlechter ist als im 
Simulationsmodell, wird im Fahrzeug die Dynamik bei einem „Tip-In“ Versuch mittels der 
Vorfilter-Parameter reduziert, damit in der Übersetzung keiner Überschwinger mehr entsteht, 
siehe Abb. 8-11.  
 
8.4 Einstellung des Fahrzeugverhaltens über die Filter-Parameter 
 
In diesem Kapitel wird der Einfluss der PT2-Vorfilter-Parameter-Kennkreisfrequenz und 
Dämpfung- auf das Fahrzeugverhalten dargestellt. Im Fahrzeug wird der gleiche Beschleuni-
gungsvorgang mit unterschiedlichen PT2-Vorfilter Parametern durchgeführt und anschließend 
werden die gemessenen Daten analysiert. Bei dem ersten Versuch wird eine Parameter-
Kombination mit einer Kennkreisfrequenz von 5 rad/s sowie einer Dämpfung von 0.9 
Nms/rad gewählt.   
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Abb. 8-11: Simulation und Fahrzeugmessung mit einer Kennkreisfrequenz 5 rad/s  
und einer Dämpfung 0.9 Nms/rad 
 
Bei dem zweiten Versuch wird  eine Kennkreisfrequenz von 3 rad/s und eine Dämpfung von 
1.1 Nms/rad gewählt. 
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Abb. 8-11: Simulation und Fahrzeugmessung mit einer Kennkreisfrequenz 5 rad/s  
und einer Dämpfung 0.9 Nms/rad 
 
Bei dem zweiten Versuch wird  eine Kennkreisfrequenz von 3 rad/s und eine Dämpfung von 
1.1 Nms/rad gewählt. 
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Abb. 8-12: Simulation und Fahrzeugmessung mit einer Kennkreisfrequenz 3 rad/s 
und einer Dämpfung 1.1 Nms/rad 
 
Es zeigt sich, dass über die Verstellung der Kennkreisfrequenz und der Dämpfung des PT2-
Vorfilters das Fahrzeugverhalten sehr einfach beeinflusst werden kann.   
Beim ersten Versuch sind die Parameter mehr auf Sportlichkeit ausgerichtet, beim zweiten 
Versuch mehr auf den Komfort. Der zweite Versuch zeigt, dass sich die Motordrehzahl etwas 
langsamer dem Zielwert nähert. Dies wird auch beim Beschleunigungsanstieg bemerkbar. 
Beim zweiten Versuch steigt die Beschleunigung entsprechend langsamer an. Zum ersten 
Versuch ist noch zu bemerken, dass die Beschleunigung direkt beim Beginn der Überset-
zungs-Verstellung kurz reduziert wird, beim zweiten Versuch ist die Beschleunigung stets 
positiv. In der o.a. Abb. 8-12 werden die Simulationsergebnisse den gemessenen Daten ge-
genübergestellt. Wie man sieht, gibt das Simulations-Modell das reale Verhalten sehr gut 
wieder. Das bedeutet, dass man die Filter-Parameter mit dem Simulations-Modell anpassen 
und untersuchen kann. Man kann das Modell sogar als ein Vorkalibrations-Werkzeug benut-
zen. 
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Abb. 8-12: Simulation und Fahrzeugmessung mit einer Kennkreisfrequenz 3 rad/s 
und einer Dämpfung 1.1 Nms/rad 
 
Es zeigt sich, dass über die Verstellung der Kennkreisfrequenz und der Dämpfung des PT2-
Vorfilters das Fahrzeugverhalten sehr einfach beeinflusst werden kann.   
Beim ersten Versuch sind die Parameter mehr auf Sportlichkeit ausgerichtet, beim zweiten 
Versuch mehr auf den Komfort. Der zweite Versuch zeigt, dass sich die Motordrehzahl etwas 
langsamer dem Zielwert nähert. Dies wird auch beim Beschleunigungsanstieg bemerkbar. 
Beim zweiten Versuch steigt die Beschleunigung entsprechend langsamer an. Zum ersten 
Versuch ist noch zu bemerken, dass die Beschleunigung direkt beim Beginn der Überset-
zungs-Verstellung kurz reduziert wird, beim zweiten Versuch ist die Beschleunigung stets 
positiv. In der o.a. Abb. 8-12 werden die Simulationsergebnisse den gemessenen Daten ge-
genübergestellt. Wie man sieht, gibt das Simulations-Modell das reale Verhalten sehr gut 
wieder. Das bedeutet, dass man die Filter-Parameter mit dem Simulations-Modell anpassen 
und untersuchen kann. Man kann das Modell sogar als ein Vorkalibrations-Werkzeug benut-
zen. 
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Wie im vorherigen Kapitel gezeigt, kann mit der Fuzzy-Regelung die Ist-Übersetzung gut an 
die Soll-Übersetzung angepasst werden. Es gab allerdings Situationen, besonders bei der Än-
derung der Bohrmomente in der Kontaktstelle, in denen die Abweichungen zwischen Soll- 
und Ist-Übersetzung nicht ausreichend schnell abgeglichen wurden. Man konnte ebenfalls 
sehen, dass es Fahrzustände gab, bei denen, die Regelungsgüte unterschiedlich war.  
 
Insgesamt war die Regelgüte mit Hilfe der Fuzzy-Regelung für die ersten Fahrversuche und 
für die erste Phase der Regler-Entwicklung befriedigend. Aber allgemein ist die Fuzzy-
Regelung durch folgende Nachteile gekennzeichnet.  
 
1. Die Reglerauslegung und die Parameterauslegung basieren auf keinem theoretischen 
Hintergrund. 
2. Die Reglergüte ist nicht konstant über den gesamten Übersetzungsbereich. 
3. Weitere Regleroptimierung ist mit unverhältnismäßig großem Zeitaufwand verbunden. 
 
Grund dafür, dass die Regelgüte nicht über den gesamten Bereich der Übersetzungen konstant 
ist, ist die Nichtlinearität der Übersetzung. Außerdem ist die Geschwindigkeit der Verstellung 
abhängig von der Ringgeschwindigkeit, die wiederum vom Fahrzustand abhängig ist. Die 
Ringgeschwindigkeit wurde in der Fuzzy-Regelung mitberücksichtigt, aber nicht vollständig 
kompensiert. In der Abb. 9-1 ist die unterschiedliche Regelgüte des Fuzzy-Reglers dargestellt.  
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Abb. 9-1: Regelgüte der Fuzzy-Regelung bei verschiedenen Übersetzungssprüngen 
 
In der gleichen Abbildung ist zu sehen, dass die Übersetzungs-Verstellungen nicht gleichmä-
ßig ablaufen. Im LOW-Bereich erfolgt der Abgleich zwischen Soll- und Ist-Übersetzung 
schneller als im OD-Bereich. Eine Verhaltensverbesserung über übersetzungsabhängige Pa-
rameter des Fuzzy-Reglers ist sehr aufwendig. Dies ist ein weiterer Nachteil der Fuzzy-
Regelung. Bei der Fuzzy-Regelung ist eine feine Regleroptimierung nur mit sehr aufwendigen 
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Parameter-Kalibrationen möglich. Je feiner und genauer die Regelung ist, desto mehr Parame-
ter hat ein Fuzzy-Regler zu optimieren.  
Deshalb ist auch der Einfluss der Ringgeschwindigkeit nicht vollständig über den zusätzli-
chen Reglereingang abgedeckt. Eine noch feinere Parametrierung der Fuzzy-Regler für den  
Geschwindigkeitseinfluss wäre ein sehr aufwendiger Prozess. 
 
Die Fuzzy-Regelung findet meistens ihren Einsatz, wenn kein mathematisches Modell von 
der Reglerstrecke existiert. Dann ist es ziemlich einfach über Erfahrungs- oder Gefühlswerte 
einen Fuzzy-Regler zu parametrieren. Aber da ein ausführliches KRG-Modell besteht, das 
nach der Validierung sehr gute Übereinstimmung mit der Realität gezeigt hat, kann die Rege-
lung auf herkömmlichen Reglerstrategien basieren. So können die Stabilität und die Regelgü-
te theoretisch gewährleistet werden, und nicht nur über Versuche erzielt werden. 
 
9.1 Regleroptimierung und Geschwindigkeitskompensation 
 
Der Grund für das unterschiedliche Reglerverhalten ist die Nichtlinearität zwischen Überset-
zung und axialem Weg des Ringes sowie die Änderungen der Ringgeschwindigkeit je nach 
Fahrsituation. Deshalb wird eine Reglerstruktur entwickelt, die direkt die axiale  Ringposition 
regelt, und nicht die Übersetzung [12]. Über die axiale Ringposition entsteht dann eine über 
die Radien von Kegeln und Ring definierte Übersetzung. Die Anpassung der Soll-
Übersetzung zu einer Ringposition basiert auf Gl. 5-17. 
 
 
 
 
Abb. 9-2: Verlauf der Übersetzung über der Kegelmantellinie 
 
Für die Geschwindigkeits-Kompensation wird einfach der Reglerausgang durch die Ge-
schwindigkeit dividiert. Bei kleinen Geschwindigkeiten ist dann der resultierende Soll-
Ringwinkel größer als bei größeren Geschwindigkeiten. Die Kaskaden-Struktur wird bei die-
sen Optimierungen beibehalten. Die Fuzzy-Regler werden durch herkömmliche PI-Regler 
ersetzt. Die Regler-Struktur sieht jetzt wie folgt aus: 
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Abb. 9-3: Blockschaltbild der optimierten Kaskaden-Reglerstruktur [12] 
 
Für die Reglerauslegung wird der Frequenzgang des offenen Regelkreises untersucht. 
 
9.2 Regler-Auslegung mit Hilfe der Frequenzgangfunktion (Bode-
Verfahren) 
 
Für die Untersuchung der Frequenzgangfunktion des offenen Regelkreises wird der gesamte 
Reglerkreis als Übertragungsfunktion im Frequenzbereich dargestellt [3],[23]. Das Block-
schaltbild für den offenen Regelkreis sieht dann wie folgt aus: 
 
  
 
Abb. 9-4: Übertragungsfunktionen der Regelstrecke  
 
Der Aktuator für die Ringverstellung wird von der Gl. 5-14 im Zeitbereich beschrieben. Wenn 
man Induktivität und mechanische Dämpfung vernachlässigt kann man die Gl. 5-13 in den 
Frequenzbereich leicht umwandeln: 
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Aus dieser Gleichung ergibt sich: 
)(sGgA  
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Der geschlossene Regelkreis für den Aktuator ist dann: 
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Für die Übertragungsfunktion des KRG gilt: 
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und für den gesamten offenen Kreis gilt: 
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Für den ersten Regler wird ein PI-Regler benutzt und für die Positionsregelung des Aktuators 
ein einfacher P-Regler. Die Übertragungsfunktionen der beiden Regler sind: 
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Für die Parameter-Auslegung der Regler wird der Frequenzgang (Bode-Verfahren) des geöff-
neten Regelkreises untersucht. Beim Frequenzgang wird die Amplitude und die Phase des 
Frequenzgangs des offenen Regelkreises über der Kreisfrequenz (ω ) aufgetragen: 
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Für die Darstellung wird dabei ein logarithmischer Maßstab verwendet [23]. 
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Abb. 9-5: Frequenzgang des offenen Regelkreises für die Ring-Position 
 
Der geschlossene Regelkreis ist stabil, wenn bei der Durchtrittskreisfrequenz Dω  der Phasen-
gang des offenen Regelkreises oberhalb von -180° verläuft. Grundlage hierfür ist das Kriteri-
um von Nyquist. Die Einstellung von Reglerparametern muss so vorgenommen werden, dass 
die Stabilitätsgrenze nicht erreicht wird. Es ist daher erforderlich, dass gegenüber der Stabili-
tätsgrenze ein Sicherheitsabstand eingehalten wird. Diese Reserve definiert auch die Stabili-
tätsgüte. Sie kann mit Hilfe der Amplitudereserve RA  und der Phasenreserve RΦ  angegeben 
werden. 
Mit der Durchtrittskreisfrequenz Dω  kann die Schnelligkeit des Regelkreises beeinflusst wer-
den. Aus einer großen Durchtrittskreisfrequenz Dω  folgt eine große Bandbreite Bω  für den 
geschlossenen Regelkreis, die Anstiegszeit einer Sprungantwort wird klein. Eine Vergröße-
rung der Phasenreserve wirkt positiv auf die Dämpfung des Systems.  
 
9.2.1 Optimierung des Positionsreglers für den Aktuator 
 
 Für die Positionierung des Aktuators wird ein einfacher P-Regler benutzt. Bei der Positions-
Regelung wird üblicherweise eine Verbesserung der Dämpfung bei gleicher Durchtrittskreis-
frequenz durchgeführt. Das erfolgt über die Phasenanhebung mit Hilfe eines Lead-Filters [12]. 
Für die Auslegung des Filters wird der Frequenzgang des offenen Regelkreises des Aktuators 
untersucht.  
Ein Lead-Filter hat die folgende Übertragungsfunktion: 
 
RΦ
Dω RA
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Die Frequenzen 21, ff  werden je nach Phasenanhebung definiert, es gilt: 
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wobei maxΦ  ist die gewünschte Phasenanhebung ist [23]. 
 
Für die Untersuchung und den Vergleich des P-Reglers und des Lead-Filters, werden in der 
Abb. 9-6 die Frequenzgangfunktionen der beiden Regler gegenübergestellt: 
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Abb. 9-6: Vergleich zwischen P-Regler und Lead-Regler für die Aktuator-Position 
 
Aus dem Frequenzgang der beiden Regler kann man sehen, dass der Lead-Regler die gleiche 
Durchtrittskreisfrequenz hat wie der P-Regler, aber durch die Phasenanhebung eine bessere 
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Dämpfung besitzt. Die Durchtrittskreisfrequenz des Reglers kann also erhöht werden, ohne 
dass die Stabilitätsgrenze erreicht wird. 
Die Durchtrittskreisfrequenz-Erhöhung des Aktuator-Reglers erhöht dann die Bandbreite des 
gesamten Regelkreises ohne Stabilitätsprobleme. Dies kann man mit der Darstellung des Fre-
quenzganges des geöffneten Regelkreises deutlich machen, siehe Abb. 9-7. 
 
Für den Frequenzgang ist in der Übertragungsfunktion der Regelstrecke noch die Verzöge-
rungszeit berücksichtigt, die von der Abtastzeit des digitalen Reglers verursacht wird. Die 
Abtastzeit ist 0.002sec, und die Verzögerung kann mit folgender Übertragungsfunktion darge-
stellt werden: 
 
Ts
Delay eG
⋅−=
          
 Gl. 9-13 
mit T=0.002 sec 
 
Dazu kommt noch der Filter für die Erfassung der Ringposition. Für diesen Filter ist: 
 
101.0
1
+⋅= sGFilter             Gl. 9-14 
 
wobei 0.01 die Zeitkonstante des Filters ist, die von der Qualität des Ausgangssignals des 
Sensors abhängt. 
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Abb. 9-7: Verbesserung der Dämpfung mit Hilfe des Lead-Reglers 
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Abb. 9-7: Verbesserung der Dämpfung mit Hilfe des Lead-Reglers 
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Der Frequenzgang zeigt einen unterschiedlichen Verlauf gegenüber den Frequenzgang ohne 
Berücksichtigung der Filterkonstante und der Abtastzeit, siehe Abb. 9-5. Die Abtastzeit und 
die Filterkonstante für die Erfassung der Ringposition sind daher wichtige Faktoren für das 
Verhalten des Systems.  
 
Wie aus dem Frequenzgang in Abb. 9-7 zu ersehen ist, ist es gelungen, für die gleiche Durch-
trittskreisfrequenz die Phasenreserve mit Hilfe des Lead-Reglers zu erhöhen. Es ist auch wei-
terhin möglich, über die Verschiebung der Durchtrittskreisfrequenz in höhere Frequenzen die 
Reaktionszeit des Reglers zu erhöhen, ohne die Stabilitätsgrenzen zu erreichen, siehe Abb. 
9-8. 
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Abb. 9-8: Erhöhung der Schnelligkeit des Regler durch Erhöhung der Durchtrittskreisfrequenz 
 
Wie aus der Abb. 9-8 zu sehen ist, es ist gelungen, die Durchtrittskreisfrequenz des Reglers 
von 2.5Hz auf 5 Hz zu erhöhen, ohne die Phasenreserve deutlich zu verschlechtern. Für eine 
gleich hohe Durchtrittskreisfrequenz mit einem P-Regler für die Positionierung des Aktuators 
würde die Phasenreserve des gesamten geöffneten Regelkreises deutlich reduziert und die 
Dämpfung des Regelkreises wäre kritisch, siehe Abb. 9-8. Da aber ein Regler mit einer hohen 
Durchtrittskreisfrequenz von 5Hz gegen Signalstörungen und Geräuschen sehr empfindlich ist, 
wird für die ersten Versuche eine Durchtrittskreisfrequenz von 2.4 Hz gewählt. Die Vorteile 
des neuen Reglers im Vergleich zum Fuzzy-Regler werden in der Simulation dargestellt. Der 
neue Regler hat allerdings weniger Parameter zu kalibrieren und die Stabilität, Dämpfung und 
Schnelligkeit können mittels des Bode-Verfahrens vorhergesagt werden.  
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9.3 Simulation mit dem optimierten Regler 
 
Bevor der neue optimierte Regler im Fahrzeug getestet wird, muss er im KRG-Fahrzeug-
Modell simuliert und mit dem Fuzzy-Regler verglichen werden. In der folgenden Abbildung 
sind die Ergebnisse einer „Tip-In“ Situation dargestellt. Der Abb. 9-9 ist zu entnehmen, dass 
der lineare Regler deutlich schneller als der Fuzzy-Regler ist. Der neue lineare Regler hat 
nämlich mehr Durchtrittskreisfrequenz als der Fuzzy-Regler. Eine Erhöhung der Durchtritts-
kreisfrequenz des Fuzzy-Reglers ist zwar möglich, aber es gibt Bereiche in LOW Übersetzun-
gen, in denen die Stabilität nicht gewährleistet wird. Es ist zwar möglich, eine Übersetzungs-
abhängigkeit in den Fuzzy-Regler zu integrieren, aber das würde noch mehr Zeitaufwand an 
Parametrierung bedeuten.  
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Abb. 9-9:Vergleich zwischen Fuzzy-Regelung und optimierter-Regelung in der Simulation 
Im fünften Diagramm der Abb. 9-9 kann man sehen, dass im Gegensatz zum Fuzzy-Regler 
beim linearen Regler zu Beginn des Verstellvorganges eine negative Beschleunigung entsteht. 
Der Grund dafür ist die höhere Dynamik des linearen Reglers durch die höhere Durchtritts-
kreisfrequenz. Für den gleichen Komfort bei Beschleunigungsvorgängen und bei Überset-
zungsänderungen wie beim Fuzzy-Regler müssen die Filter-Parameter des PT2-Vorfilters 
angepasst werden. Erst für den Vergleich der beiden Regler im Fahrzeug bezüglich des dy-
namischen Verhaltens und der Genauigkeit werden die gleichen Filter-Parameter gewählt. 
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Abb. 9-9:Vergleich zwischen Fuzzy-Regelung und optimierter-Regelung in der Simulation 
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9.4 Ergebnisse der Fahrzeugversuche 
 
In diesem Kapitel werden die Ergebnisse der Fahrversuche mit dem neuen Linear-Regler dar-
gestellt. Für eine bessere Darstellung werden die beiden Regler in einem Variogramm vergli-
chen. Dort ist die Motordrehzahl über der Fahrzeuggeschwindigkeit aufgetragen. Damit kann 
beurteilt werden, welcher Regler besser die Ziel-Drehzahl erreicht.  
 
Für den Vergleich werden folgende Fahrsituationen untersucht: 
 
1. Volllastanfahrt 
2. Teillastanfahrt 
3. „Tip-In“ bei 35 km/h 
 
9.4.1 Volllast-Anfahrt 
 
In den folgenden Abbildungen sind die Variogramme einer Volllast-Anfahrt gegenüberge-
stellt:  
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Volllast-Anfahrt CVT, Lineare Regelung 
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Abb. 9-10:Variogramme für Volllast-Anfahrt für Fuzzy und lineare Regelung 
 
In jedem Variogramm sind die Soll- und Ist-Motordrehzahl dargestellt. Die Soll-
Motordrehzahl ist berechnet anhand der Getriebe-Ausgangsdrehzahl multipliziert mit der 
Soll-Übersetzung. Die Ist-Drehzahl ist berechnet anhand der Getriebe-Ausgangsdrehzahl mul-
tipliziert mit der Ist-Übersetzung. So kann man in einem Variogramm die Reglergenauigkeit 
bezüglich Erreichens der Soll-Motordrehzahl untersuchen. In jedem Variogramm in der Abb. 
9-10 kann man zwei Beschleunigungs-Phasen und eine Verzögerungs-Phase erkennen. Die 
erste Beschleunigungs-Phase ist bis 40 km/h und die zweite Beschleunigungs-Phase ist bis 
ungefähr 100 km/h. Beide Beschleunigungsphasen unterscheiden sich in den Motordrehzahl-
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gradienten. Bis 40 km/h steigt die Motordrehzahl stetig an und ab 40 km/h bis 100 km/h be-
schleunigt das Fahrzeug mit nahezu konstanter Drehzahl. Die Phase nach Erreichen von 100 
km/h ist eine Verzögerungs-Phase, hier gibt der Fahrer kein Gas mehr und die Motordrehzahl 
wird relativ schnell verringert. 
 
Wenn man beide Variogramme anschaut, sieht man, dass während der ersten Beschleuni-
gungsphase der Linear-Regler genauer die Soll-Drehzahl erreicht als der Fuzzy-Regler. Wie 
schon bei den Fahrversuchen mit dem Fuzzy-Regler festgestellt worden ist, entsteht bei Voll-
lastanfahrt immer während der ersten Phasen der Beschleunigung eine Abweichung zwischen 
der Soll- und Ist-Übersetzung (siehe Abb. 8-9). Diese Abweichung macht sich im Vari-
ogramm durch einen Überschwinger der Ist-Drehzahl  gegenüber der Soll-Drehzahl bemerk-
bar (Ist-Drehzahl wird höher als die Soll-Drehzahl). Diese Abweichung ist bei dem linearen 
Regler deutlich geringer, da der Linear-Regler aufgrund der höheren Durchtrittskreisfrequenz 
schneller auf Abweichungen der Soll-Übersetzung reagiert.  
Während der zweiten Beschleunigungsphase resultiert bei beiden Reglern eine kleinere Dreh-
zahl als die Soll-Drehzahl. Diese Abweichungen sind, wie schon im letzten Kapitel beschrie-
ben, Folgen von übersetzungsabhängigen Störgrößen in der Kontaktstelle. Während der Ver-
zögerungsphase ist der Linear-Regler genauer als der Fuzzy-Regler.   
9.4.2 Teillast-Anfahrt 
 
Für eine Teillast-Anfahrt mit 50% Gas-Pedalstellung sind die Variogramme in Abb. 9-11 dar-
gestellt. Mit der Fuzzy-Regelung entstehen immer noch relativ große Abweichungen während 
der ersten Beschleunigungsphase. Mit der linearen Regelung sind die Abweichungen wie bei 
der Volllast-Anfahrt deutlich kleiner.  
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Abb. 9-11: Variogramme für Teillast-Anfahrt für Fuzzy und lineare Regelung 
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Abb. 9-11: Variogramme für Teillast-Anfahrt für Fuzzy und lineare Regelung 
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Während der zweiten Beschleunigungsphase kann man sehen, dass der Fuzzy-Regler etwas 
genauer die Soll-Drehzahl erreicht. Dagegen in der Phase, in der das Gaspedal wieder auf 
Null gesetzt wird, erreicht der lineare Regler die Ziel-Drehzahl besser.  
9.4.3 Tip-In bei 35 km/h 
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Abb. 9-12: Variogramme fürTip-In für Fuzzy und lineare Regelung 
 
Auch bei der „Tip-In“ Situation ist der Linear-Regler während der ersten Beschleunigungs-
phase genauer als der Fuzzy-Regler. Während der zweiten Beschleunigungsphase ist der Mo-
tordrehzahlverlauf mit dem linearen Regler ruhiger als mit dem Fuzzy-Regler.  
 
Insgesamt zeigt der Vergleich, dass mit dem linearen Regler mehr Genauigkeit erreicht wer-
den kann. Besonders bei der ersten Beschleunigungsphase ist der Linear-Regler genauer und 
komfortabler als der Fuzzy-Regler. Allerdings bestehen immer noch Abweichungen zwischen 
Soll- und Ist-Motordrehzahl. Die Motordrehzahl-Abweichungen entstehen wegen der Bohr-
momente in der Kontaktstelle. Eine bessere Abweichungs-Kompensation kann man über eine 
Reglerparameter-Optimierung erzielen. Dafür muss die Durchtrittskreisfrequenz des Reglers 
erhöht werden, damit der Regler schneller auf Abweichungen reagieren kann. Da aber eine 
hohe Durchtrittskreisfrequenz des Reglers zu einer Störempfindlichkeit führen würde, wird 
zuerst versucht, die Genauigkeit des Reglers mit anderen modellbasierten Reglertechniken zu 
verbessern.  Eine solche Methode ist die Störgrößenaufschaltung bzw. (Feed-Forward) paral-
lel zum Regler wobei über eine Störgrößenberechnung, sprich Bohrmomente-Berechnung, der 
Ringwinkel direkt nach dem Reglerausgang korrigiert wird.  
 
In den nächsten Kapiteln werden die Schritte beschrieben, die für die Störgrößenaufschaltung 
benötigt werden.  
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Abb. 9-12: Variogramme fürTip-In für Fuzzy und lineare Regelung 
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9.5 Einfluss des Bohrmomentes auf das Fahrverhalten   
 
Die Entstehung der Bohrmomente in der Kontaktstelle (Ring/Kegel) und die daraus resultie-
renden Veränderungen des Ringwinkels sind bei der Modellierung des KRG beschrieben 
worden. Die Bohrmomente verursachen eine elastische Verformung, die zu einer Verände-
rung des Ringwinkels führt, siehe Gl. 5-16. Das bedeutet, für die Berechnung des Ringwin-
kels müssen die Elastizitäten der mechanischen Komponenten in der Verstellvorrichtung be-
kannt sein. Eine Elastizitätsberechnung über Finite-Elemente-Methode ist zwar möglich, aber 
mit großem Modellierungsaufwand verbunden. Deshalb wurde die Elastizität der Verstellvor-
richtung über Messungen ermittelt. Bei der Messung wurden statisch gleiche Belastungsbe-
dingungen wie im realen Betrieb hergestellt. Die Höhe des eingeleiteten Momentes beruht auf 
der Berechnung des maximalen Bohrmomentes. 
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Abb. 9-13: Messung der Elastizitäten der Verstellvorrichtung im KRG 
 
Die Messung der Elastizität des gesamten Verstellmechanismus zeigt, dass bei 10Nm ein 
Verstellwinkel von 0.4° entsteht. Dieser Winkel ist relativ groß und kann zu spürbaren Über-
setzungs-Abweichungen führen, wie man auch während der Fahrversuche bei Volllast-
Anfahrt feststellen konnte.  
 
Wegen des Einflusses der Bohrmomente auf das Fahrverhalten und besonders auf die Über-
setzungsregelung wird die Bestimmung der Bohrmomente in das Simulationsmodell integriert. 
Da eine Berechnung sehr aufwendig ist, würde ihre Integration im Simulationsmodell lange 
Simulationszeiten verursachen. Deshalb soll sie mittels Kennfeld bestimmt werden.  
Dafür wurden die Abhängigkeiten bei der Entstehung der Bohrmomente untersucht. Die Fak-
toren, die am meisten Einfluss auf das Bohrmoment haben, sind das Eingangsmoment, die 
Übersetzung, der Schlupf und der Reibwert. Für die ersten Versuche wird angenommen, dass 
die Drehzahl keinen großen Einfluss auf das Bohrmoment hat, obwohl Reibwert und Schlupf 
drehzahlabhängig sind. Für den Schlupf wird angenommen, dass er zusammen mit dem Ein-
gangsmoment ansteigt. So kann man ein Kennfeld erstellen, das abhängig vom Eingangsmo-
ment und der Übersetzung das resultierende Bohrmoment in der Kontaktstelle wiedergibt, 
siehe Abb. 9-14. 
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Abb. 9-14: Bohrmoment-Kennfeld 
 
Die Validierung des Bohrmoments durch Messungen ist schwierig und erfordert eine beson-
dere Prototyp-Konstruktion und eine spezielle Messtechnik. Deshalb wird die Berechnung 
mittels Untersuchungen des Fahrzeugverhaltens während dynamischer Fahrsituationen vali-
diert. 
9.5.1 Validierung des Bohrmomentes anhand von Fahrzeugversuchen 
 
Schematisch ist der Vorgang der Validierung des berechneten Bohrmomentes anhand von 
Fahrversuchen in der Abb. 9-15 zu sehen. 
 
 
Abb. 9-15: Prozedur für die Bohrmomente-Validierung durch Fahrzeugversuche 
 
Für die Validierung werden zwei Situationen untersucht. Zuerst wird die Übersetzung kon-
stant gehalten und das Eingangsmoment über die Gaspedalstellung geändert. Eine Änderung 
des Bohrmoments kann durch Änderung des Eingangsmomentes verursacht werden. Bei ei-
nem solchen Versuch sind Abweichungen der Soll-Ist-Übersetzung zu erwarten, die auf Win-
keländerung infolge der Änderung des Bohrmomentes zurückzuführen sind, siehe Abb. 9-16. 
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Abb. 9-16: Übersetzungsabweichungen im Fahrzeug bei Lastwechseln 
 
Für die Validierung der Bohrmomente wird die gleiche Fahrsituation mit gleichen Regler-
Parametern simuliert. Dabei wird das Bohrmoment über das Kennfeld berechnet und eine 
Winkeländerung über die Elastizität als Störung im KRG-Modell hinzugefügt. In Abb. 9-17 
kann man sehen, wie sich das Bohrmoment beim Lastwechsel bei konstanter Soll-
Übersetzung ändert.  
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Abb. 9-17: Lastwechsel im Tip-Modus, 1. Stufe 
9 Optimierung der Regelung im KRG-Getriebe 99 
0 5 10 15
0
50
100
G
as
-P
ed
al
 %
]
0 5 10 15
3000
4000
5000
D
re
hz
ah
l [
rp
m
]
0 5 10 15
2.6
2.8
3
Zeit [s]
Ü
be
rs
et
zu
ng Soll
Ist
 
Abb. 9-16: Übersetzungsabweichungen im Fahrzeug bei Lastwechseln 
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Abb. 9-17: Lastwechsel im Tip-Modus, 1. Stufe 
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Der simulierte Übersetzungsverlauf stimmt sehr gut mit dem realen Fahrzeugversuch überein. 
Die Höhe des berechneten Bohrmomentes stimmt also mit der Realität überein. Das Vorzei-
chen des Bohrmomentes ist so definiert, dass negative Bohrmomente eine Winkeländerung 
zur Folge haben, die eine Ringverstellung in Richtung Anfahrübersetzung verursacht. 
 
Wichtig für die Validierung und den Einfluss der Bohrmomenten an dem Fahrzeugverhalten 
ist der Punkt, an dem das Bohrmoment sein Vorzeichen ändert, wie man aus dem Verlauf des 
Bohrmoments über der Übersetzung sehen kann, siehe Abb. 9-18. 
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Abb. 9-18: Bohrmomentverlauf über der Übersetzung bei Volllast 
 
Das gesamte Bohrmoment resultiert aus der inneren und der äußeren Kontaktstelle. Die Ver-
teilung der Bohrmomente in der Innen- und Außenkontaktstelle hängt von der Verteilung der 
Bohrgeschwindigkeiten und der Verteilung des Schlupfes in den Kontaktstellen ab. Diese 
Verteilung hängt sehr stark von der Übersetzung ab, wie die Versuche im Reibradprüfstand 
gezeigt haben. Von dem Verlauf der Bohrmomenten in der Abb. 9-18 kann man sehen, dass 
das gesamte Bohrmoment unterhalb der Übersetzung 1.25 positiv ist. Unterhalb dieser Über-
setzung ist daher bei Lastwechsel eine Abweichung der Übersetzung hin zu niedrigeren Über-
setzungen zu erwarten. 
  
Die Simulation beim Lastwechseln bei der Übersetzung 1.3 und den Vergleich mit Fahrzeug-
daten zeigt Abb. 9-19. Wie man sehen kann ändert sich das Bohrmoment in die positive Rich-
tung, was zu einer Abweichung Richtung niedrigerer Übersetzungen (OD) führt. Auch bei 
dieser Übersetzung beim Lastwechseln wird eine gute Übereinstimmung zwischen Modell 
und Fahrzeugversuch festgestellt.  
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Abb. 9-19: Simulation Lastwechsel bei i=1.3 
Die zweite Fahrsituation, in der die Berechnung des Bohrmoments validiert wird, ist die Än-
derung der Übersetzung bei „Tip-In“. Der Vergleich zwischen Simulation und Fahrversuche 
zeigte, dass es einige Abweichungen bei solchen dynamischen Situationen gab. Hier wird 
untersucht, ob durch die Integration des Bohrmomentkennfeldes die gleichen Effekte wie im 
Fahrversuch in der Simulation zu sehen sind.  
 
Die Abb. 9-20 zeigt, dass die Simulation mit Berücksichtigung des Bohrmomentes näher am 
realen Übersetzungsverlauf ist. Bei der Simulation ohne den Einfluss des Bohrmomentes gibt 
das KRG-Modell sehr gut die Dynamik der Regelung wieder aber nicht die Abweichungen 
die vom Bohrmoment und von der Elastizität verursacht werden, siehe linkes Diagramm in 
Abb. 9-20.  Die Simulation mit Berücksichtigung des Bohrmomentes gibt sowohl die Dyna-
mik der Regelung als auch die Abweichungen zwischen Soll-Ist Übersetzung wieder.  
 
Durch die Berücksichtigung des Bohrmomentes entspricht die Simulation auch bei einer Voll-
last-Anfahrt besser der Realität, wie aus Abb. 9-21 ersichtlich ist. 
 
Das Modell kann also für die Optimierung der Regelung bezüglich Störgrößen eingesetzt 
werden, um die Abweichungen zwischen Soll- und Ist-Übersetzung zu minimieren. 
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Abb. 9-20: Vergleich Simulation ohne und mit Bohrmoment-Einfluss bei „Tip-In“ 
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Abb. 9-21: Simulation Volllast-Anfahrt mit Bohrmoment-Einfluss 
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Abb. 9-20: Vergleich Simulation ohne und mit Bohrmoment-Einfluss bei „Tip-In“ 
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Abb. 9-21: Simulation Volllast-Anfahrt mit Bohrmoment-Einfluss 
9 Optimierung der Regelung im KRG-Getriebe 103 
9.6 Realisierung einer Störgrößen-Kompensation  
 
Da die Validierung der Bohrmomente sehr gute Ergebnisse gezeigt hat, kann die Bohrmo-
mentberechnung für eine Störgrößen-Aufschaltung benutzt werden. Unter Störgröße-
Aufschaltung ist gemeint, dass die Winkeländerungen, die über Elastizität und Bohrmoment 
entstehen, vorherberechnet werden können und der Ringwinkel direkt korrigiert wird bevor 
Abweichungen an der Übersetzung entstehen.  
Eine solche Störgrößen-Aufschaltung ist im Bild Abb. 9-22 dargestellt: 
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Abb. 9-22:Blockschaltbild, Störgrößen-Aufschaltung in dem Regelkreis 
 
Das Ziel der Störgrößen-Aufschaltung ist, den Ringwinkel direkt am Ausgang des ersten Reg-
lers zu korrigieren (Vorsteuerung), bevor die Abweichungen der Übersetzung entstehen. 
 
9.6.1 Ergebnisse der Fahrzeugversuche mit Störgrößen-Kompensation  
 
Für die Darstellung des Einflusses der Störgrößen-Kompensation auf die Übersetzungsabwei-
chungen und das Fahrzeugverhalten wird der lineare Regler ohne Parameter-Optimierung 
eingesetzt. Die Parameter-Optimierung wird nach den Ergebnissen der Störgrößen-Kompen-
sation realisiert. 
Für den Vergleich werden zwei Situationen untersucht: Eine Volllastanfahrt und eine Tip-In 
Situation bei 35 km/h. Für den Vergleich wird wieder das Variogramm der Geschwindigkeit 
über Motordrehzahl benutzt. Bei einer Volllastanfahrt erkennt man, dass der Regler genauer 
arbeitet und die Soll-Drehzahl mit Bohrmoment-Kompensation besser erreicht wird.  
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Abb. 9-23: Variogramm Volllast-Anfahrt mit Störgrößen-Aufschaltung und linear Regler 
Wie man sieht, gibt es bei der ersten Beschleunigungsphase immer noch einen kleinen Über-
schwinger, der mit einer Parameter-Optimierung zu verbessern ist. Bei der zweiten Beschleu-
nigungsphase wird mit dem linearen Regler mit Kompensation die Soll-Motordrehzahl deut-
lich genauer erreicht. Auch bei einer Tip-In-Fahrsituation werden mit der Bohrmoment-
Kompensation bessere Ergebnisse erzielt 
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Abb. 9-24: Variogramm Tip-In mit Störgroßen-Aufschaltung und Linear-Regler 
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Abb. 9-24: Variogramm Tip-In mit Störgroßen-Aufschaltung und Linear-Regler 
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Auch bei konstanter Übersetzung und beim Lastwechsel werden insgesamt bessere Ergebnis-
se erzielt. Bei den Versuchen mit konstanter Übersetzung wird für den Vergleich eine Regler-
abweichungsfläche gebildet. Diese Fläche ergibt sich, wenn man die Reglerabweichung über 
der Zeit aufträgt. 
 
Die Ergebnisse bei konstanter Übersetzung sind in Abb. 9-25 zu sehen: 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Abb. 9-25: Regelabweichung im manuellen Modus mit Störgroßen-Aufschaltung 
 
Die Abb. 9-25 zeigt deutliche Verbesserungen bei der Anfahrübersetzung und bei der Über-
setzung in den OD-Bereich. Dieses Verhalten beruht darauf, dass das Bohrmoment bei diesen 
Übersetzungen am höchsten ist. Im mittleren Bereich der Übersetzung (2. und 3. Stufe) ist das 
gesamte Bohrmoment kleiner, siehe Abb. 9-18. 
9.6.2 Regler-Parameter Optimierung 
 
Nach der Integration des Bohrmoment-Einflusses im Simulations-Modell werden die Regler-
Parameter des linearen Reglers optimiert. Bei der Optimierung wird die Durchtrittskreisfre-
quenz des Reglers erhöht, so dass während einer Volllastbeschleunigung keine Abweichung 
im Variogramm mehr zu sehen ist. Das ergibt sich durch Erhöhung des P-Anteils. Da mit der 
Störgrößen-Aufschaltung und die Vorsteuerung des Aktuators keine Belastung des Integral-
Anteils verursacht wird, kann dieser auch erhöht werden. Bei der Regleroptimierung wird 
wieder der Frequenzgang mit den neuen  Parametern analysiert. Der Frequenzgang mit opti-
mierten Regler-Parametern ist in der Abb. 9-26 zu sehen. 
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Abb. 9-26 : Frequenzgang des offenen Regelkreises für die Ring-Position mit optimierten Parameter 
Der optimierte Regler hat, eine Durchtrittskreisfrequenz von 3 Hz und eine Phasenreserve von 
50° (Abb. 9-26), was genug Dämpfung bedeutet. Die Ergebnisse der Fahrzeugversuche haben 
gezeigt, dass die Störgrößen-Aufschaltung zusammen mit den neuen optimierten Regler-
Parametern eine optimale Genauigkeit erzielt. Das kann man auch in der Abb. 9-27 sehen: 
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Abb. 9-27: Variogramm Volllast-Anfahrt, mit optimiertem linearen Regler und Störgrößen-Aufschaltung 
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Abb. 9-26 : Frequenzgang des offenen Regelkreises für die Ring-Position mit optimierten Parameter 
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Abb. 9-27: Variogramm Volllast-Anfahrt, mit optimiertem linearen Regler und Störgrößen-Aufschaltung 
Dω
maxΦ
9 Optimierung der Regelung im KRG-Getriebe 107 
Bei der Optimierung der Regler-Parameter ist auch festgestellt worden, dass auch ohne die 
Störgrößen-Aufschaltung eine genauso gute Genauigkeit erzielt werden konnte. Diese Genau-
igkeit wird aber nur mit sehr hoher Durchtrittskreisfrequenz (5 Hz) erreicht. Die hohe Durch-
trittskreisfrequenz macht aber den Regelkreis empfindlich gegenüber Signalstörungen. Der 
Regelkreis erfordert deshalb sehr gute Sensorsignalqualität. Da üblicherweise wegen der Kos-
tenreduzierung in Serienanwendungen eine Durchtrittskreisfrequenz von 2-3 Hz gefordert 
wird, ist die Störgrößen-Aufschaltung erforderlich, um eine gute Regelgenauigkeit auch mit 
geringerer Durchtrittskreisfrequenz zu erreichen.  
 
9.7 Weitere Optimierungen der Regelung zur Kostenoptimierung  
 
Im vorherigen Kapitel ist eine Optimierung der Regelung im Hinblick auf die Regelgenauig-
keit betrachtet worden. Im folgenden Kapitel wird untersucht, wie die Regelung noch verein-
facht werden kann und eine Kostenreduzierung aufgrund der Anzahl der benötigten Sensoren 
erzielbar ist.  
9.7.1 Erfassung der Ist-Übersetzung mittels der Drehzahlsensoren 
 
Bisher erfolgte die Erfassung der Ist-Übersetzung mittels eines Ringpositionssensors. Da die 
Ist- Übersetzung auch über das Drehzahlverhältnis erfasst werden kann, ist es möglich auf den 
Positionssensor zu verzichten. Die Diagramme in Abb. 9-28 zeigen, dass es praktisch möglich 
ist, die Regelung auf Drehzahl-Verhältnis zu beziehen.  
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Abb. 9-28: Regelung basierend auf dem Drehzahl-Verhältnis 
 
Für die Regelung basierend auf dem Drehzahlverhältnis muss sehr auf die Qualität der Senso-
ren geachtet werden. Störungen im Drehzahlsignal würden die Regelung der Übersetzungen 
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Abb. 9-28: Regelung basierend auf dem Drehzahl-Verhältnis 
 
Für die Regelung basierend auf dem Drehzahlverhältnis muss sehr auf die Qualität der Senso-
ren geachtet werden. Störungen im Drehzahlsignal würden die Regelung der Übersetzungen 
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beeinflussen und zu Längsschwingungen führen. In der Abb. 9-28 sind zwei Volllast-
Beschleunigungen beginnend von 15 km/h, mit zwei verschiedenen Regler-
Durchtrittskreisfrequenz dargestellt. Für die Durchführung der Versuche musste die Durch-
trittskreisfrequenz der optimierten Regelung von 3Hz auf 1.8 Hz reduziert werden, weil mit 
der Regler-Durchtrittskreisfrequenz von 3 Hz die Realisierung der Versuche aufgrund von 
Schwingungen nicht möglich war. In der Abb. 9-28 rechts kann man sehen dass mit höherer 
Regler-Durchtrittskreisfrequenz (2.3 Hz) das gesamte Verhalten unruhiger wird. Eine gute 
Regelgenauigkeit mit Regler-Durchtrittskreisfrequenz im Bereich von 2 Hz, ist nur mit der 
Störgrößen-Kompensation zu realisieren.  
Noch ein Vorteil der Drehzahl-Regelung ist die einfache Einstellung des gewünschten Motor-
drehzahl, da der Schlupf automatisch über die Drehzahlen berücksichtigt wird. Im Gegensatz 
dazu, musste während der Regelung basierend auf der Ringposition (geometrische Überset-
zung) der Schlupf bei der Einstellung der Ziel-Motordrehzahl zusätzlich berücksichtigt wer-
den. 
Der Positionssensor ist, wie man feststellen kann, nicht erforderlich für die Regelung der Ü-
bersetzung. Der Positionssensor ist aber für die Schlupfberechnung erforderlich. Der Schlupf 
im Getriebe wird als Sicherheitsgröße kontrolliert. Wenn sehr hohe Schlupfwerte erreicht 
werden und die Gefahr des Durchrutschens besteht, wird das Motormoment über einen Ein-
griff an die Motorsteuerung (CAN-Schnittstelle) reduziert.  
9.7.2 Direkte Spannungsregelung des Gleichstrom-Motors für die Ring-
verstellung 
 
Bisher basierte die Übersetzungs- bzw. die Ringpositionsregelung auf der Kaskaden-
Regelung, bei der eine Abweichung der Übersetzung bzw. Ringposition von der Soll-
Übersetzung bzw. Soll-Ringposition in einen Soll-Ringwinkel umgesetzt wurde. Dieser Soll-
Ringwinkel wurde dann von der Regelung des Gleichstrom-Motors eingestellt. Für die Reali-
sierung des geschlossenen Regelkreises des Gleichstrom-Motors ist ein Impulsgeber für die 
Positionserfassung des Motors nötig. In diesem Kapitel wird ein vereinfachter Reglerkreis 
erläutert, in dem die Positions-Regelung des Motors nicht benötigt wird. Die Struktur des 
neuen Regelkreises ist in Abb. 9-29 dargestellt. 
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Abb. 9-29: Blockschaltbild, direkte Regelung 
 
Wie man sieht, werden die Abweichungen von Ist- und Soll-Ringposition direkt vom Regler 
zu einer Spannung an dem Aktuator für die Ringverstellung umgesetzt. Bei dem resultieren-
den Ringwinkel entsteht eine Übersetzungs-Verstellung, die über den Ringpositions-Sensor 
oder über das Drehzahlverhältnis zum Regler zurückgeführt wird. Für die ersten Versuche mit 
dieser Reglerstruktur wird die Übersetzung über den Ring-Positionssensor erfasst, da die Er-
fassung der Übersetzung über die Drehzahlsignale mit höheren Signalrauschen verbunden ist 
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Abb. 9-29: Blockschaltbild, direkte Regelung 
 
Wie man sieht, werden die Abweichungen von Ist- und Soll-Ringposition direkt vom Regler 
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oder über das Drehzahlverhältnis zum Regler zurückgeführt wird. Für die ersten Versuche mit 
dieser Reglerstruktur wird die Übersetzung über den Ring-Positionssensor erfasst, da die Er-
fassung der Übersetzung über die Drehzahlsignale mit höheren Signalrauschen verbunden ist 
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und dadurch einen Vergleich mit der schon eingesetzten Kaskaden-Reglerstruktur erschweren 
würde. 
 
Für die Stabilitätsanalyse wird die gesamte Übertragungsfunktion des offenen Regelkreises 
gebildet: 
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Ein  PI-Regler kann bei dieser Reglerstruktur nicht benutzt werden, da die Regelstrecke insta-
bil ist. Das kann man feststellen, wenn man den Frequenzgang des offenen Regelkreises mit 
PI-Regler untersucht.  
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Abb. 9-30: Frequenzgang des offenen Regelkreises mit PI- Regelung 
 
Man erkennt, dass die Phase des Regelkreises unterhalb der kritischen Phase von -180° liegt. 
Eine Stabilisierung kann mit Anpassung der Parameter des PI-Reglers nicht erfolgen, weil mit 
einem PI-Regler keine Phasenanhebung über die Änderung der Parameter erfolgen kann. 
Auch, wenn man den Integral-Anteil auf Null setzt, kann nur eine Phaseanhebung bis -180 
Grad realisiert werden. Der Regelkreis bleibt instabil. 
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Für die Stabilisierung der Regelstrecke wird ein D-Regler benutzt: 
sKsG DR ⋅=)(           Gl. 9-17 
 
Nunmehr kann über die Parameter-Auslegung des Reglers ein stabiler Regelkreis eingestellt 
werden. Die Parameter des Regelkreises werden mit dem Bode-Verfahren über den Fre-
quenzgang des offenen Regelkreises ausgelegt: )(_ sG offges  
Der Frequenzgang ist in Abb. 9-31 dargestellt: 
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Abb. 9-31: Frequenzgang des offenen Regelkreises mit direkter Regelung 
 
Der Frequenzgang zeigt ein ähnliches Verhalten wie die lineare Regelung mit Kaskaden- 
Struktur. Bevor der neue Regler im Fahrzeug getestet wird, wurden Simulationen mit dem 
KRG-Fahrzeugmodell durchgeführt. Die Stabilität der Regler wurde nachgewiesen. Die Pa-
rameter des neuen Reglers sind so gewählt, dass die Durchtrittskreisfrequenz und die Phasen-
reserve dem linearen Regler annähern. Das bedeutet, dass eine Durchtrittskreisfrequenz von 
ungefähr 4 Hz und eine Phasenreserve von 50° eingestellt werden soll.  
 
Die Simulationsergebnisse sind in Abb. 9-32 dargestellt: 
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Abb. 9-32: Simulation mit direkter Regelung, Vergleich mit optimierten Linear-Regler aus der Fahrzeugmes-
sung 
 
In dem o.a. Diagramm ist auch ein Vergleich des neuen Reglers mit dem optimierten Linear- 
Regler mit Kaskadenstruktur zu sehen. Man erkennt, dass der neue Regler die gleiche Regler-
güte hat wie der optimierte lineare Regler mit Kaskaden-Struktur. 
 
In Abb. 9-33 wird der Vergleich zwischen neuer Reglerstruktur und Kaskaden-Reglerstruktur 
während einer Volllast-Beschleunigung gezeigt. Der neue Regler hat eine Durchtrittskreisfre-
quenz von 4 Hz und eine Phasenreserve von 50° und verhält sich nahezu identisch wie der 
Kaskaden-Regler. Wie schon erklärt wurde, basiert die Regelung auf der gemessenen Ringpo-
sition und nicht auf die gemessenen Drehzahlen, was die große Durchtrittskreisfrequenz er-
möglichte. Der Vorteil der neuen Regelung ist: Der Impulsgeber für die Erfassung der Positi-
on des Gleichstrom-Motors wird nicht mehr benötigt. Zusätzlich zu dem Vorteil der Kosten-
ersparnis, ist das neue Reglersystem im Falle eines Impulsgeberausfalls robuster. Ein Impuls-
geber-Ausfall bei der Kaskaden-Regelung würde einen kompletten Ausfall des Regelungssys-
tems verursachen und das Fahrzeug wäre nicht mehr betriebsbereit. 
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Abb. 9-33: Variogramm Volllast CVT mit direkter Regelung, Vergleich mit optimiertem linearem Regler 
 
Die neue Regelstruktur hat aber im Vergleich zu der Kaskaden-Regelung einige Nachteile: 
Wenn eine geringere Durchtrittskreisfrequenz gefordert wird, z.B für Übersetzungsregelungen 
basierend auf dem Drehzahlverhältnis, dann muss die Bohrmomentkompensation an die neue 
Regelstruktur angepasst werden. Da in der neuen Struktur die Position des Aktuators fehlt, ist 
eine Vorsteuerung der Position des Aktuators nicht mehr möglich. Die Bohrmomentkompen-
sation in Form der Vorsteuerung des Aktuators kann nur modellbasiert erfolgen. Dafür muss 
das Modell des Aktuators in das Steuerungssystem integriert werden und die Position des Ak-
tuators vom Modell berechnet werden. Über solch eine virtuelle Messung der Position des 
Aktuators kann die Bohrmomentkompensation wie bei der Kaskaden-Reglerstruktur realisiert 
werden. 
 
In diesem Kapitel wurde eine Optimierung der Übersetzungsregelung durchgeführt. Mit Hilfe 
von herkömmlichen Regelungstheorien und mit Hilfe des Modells konnte ein linearer Regler 
entwickelt werden. Die Vorteile des linearen Reglers sind mittels Simulation und Fahrzeug-
versuche nachgewiesen worden. Der lineare Regler hat weniger Parameter als der Fuzzy-
Regler und seine Stabilität kann aufgrund des Frequenzganges gewährleistet werden. Die 
Abweichungen, die aufgrund der Störgröße entstehen, können mittels einer Störgrößenauf-
schaltung minimiert werden. Alternativ zu der Störgrößenaufschaltung, die eine genaue Be-
rechnung der Bohrmomente in der Kontaktstelle erfordert, kann man diese Abweichungen mit 
einer Erhöhung der Durchtrittskreisfrequenz mittels Parametereinstellung eliminieren. Da-
durch ist aber die Regelung sehr störempfindlich und sie erfordert eine sehr gute Signalquali-
tät, was zu höheren Kosten führt. Die Störgrößen-Kompensation ist für die Reglerqualität sehr 
wichtig wenn die Erfassung der Übersetzung mittels der Drehzahlsensoren erfolgt, da diese 
Sensoren relativ höheres Signalrauschen haben. Der Vorteil der Erfassung der Übersetzung 
über das Drehzahlverhältnis wäre die Einsparung des Ring-Positionssensors und die direkte 
Einbeziehung des Schlupfes bei der Ermittlung der Soll-Übersetzung. Noch eine Möglichkeit 
eine Kosteneinsparung zu erreichen, wäre die Vermeidung des Impulsgebers für die Erfas-
sung der Aktuatorposition für die Ringverstellung. Das kann durch eine Vereinfachung der 
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Abb. 9-33: Variogramm Volllast CVT mit direkter Regelung, Vergleich mit optimiertem linearem Regler 
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Reglerstruktur erreicht werden. Mit einer direkten Spannungsregelung des Aktuators für die 
Ringverstellung kann auf den Inkrementalgeber des Aktuators verzichtet werden. Außer der 
Kosteneinsparung ist der Regelkreis auch noch robuster gegenüber Impulsgeberausfällen. 
Während mit der Kaskadenstruktur ein Impulsgeberausfall zu einem Systemausfall und zu 
einer gefährlichen Fahrsituation führen würde, ist die neue Struktur mit direkter Spannungs-
regelung des Aktuators unauffällig. Bei der Implementierung und dem Einsatz dieser neuen 
Reglerstruktur im Fahrzeug erfolgte die Erfassung der Ist-Übersetzung über den Positionssen-
sor. So konnte wegen der höheren realisierbaren Regler-Durchtrittskreisfrequenz eine sehr 
gute Regelgenauigkeit erreicht werden. In der neuen Reglerstruktur war aber die Integration 
der Störgrößenaufschaltung nicht direkt machbar. Aus diesem Grund sind Versuche mit der 
Erfassung der Ist-Übersetzung über Drehzahlsensoren und mit der direkten Spannungsrege-
lung des Aktuators nicht durchgeführt worden. 
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10 Entwicklung von Algorithmen für die Anpresskraftregu-
lierung 
 
Die Entstehung der Anpresskraft zwischen Ring und Kegeln wurde schon detailliert im Kapi-
tel 3.1 beschrieben. In diesem Kapitel wird die Notwendigkeit eine Anpresskraftregulierung 
beim KRG erläutert. 
10.1 Notwendigkeit der Anpresskraftreduzierung 
 
Wie in Kapitel 3.1 dargelegt gilt für die axial Anpresskraft, siehe Gl. 3-2 und Gl. 3-3: 
 
MomentvorAxial FFF +=          
mit  
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M
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Wenn das Eingangsmoment, die Übersetzung und der Reibwert bekannt sind, kann die für die 
Momentübertragung erforderliche Axial-Kraft, leicht berechnet werden. Bezogen auf den 
Innenkontakt kann man schreiben: 
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Gl. 10-1 
Wenn man die erforderliche Axial-Kraft mit der erzeugten Axial-Kraft im Getriebe vergleicht, 
kann man feststellen, dass es nicht möglich ist, die erforderliche axiale Kraft stets mit einem 
rein mechanischen System zu erzeugen.  In der Abb. 10-1 ist die resultierende Axial-Kraft der 
Anpresseinheit (Ist-Kraft) und die erforderliche Axial-Kraft (Ideal-Kraft) über der Überset-
zung aufgetragen.  
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Abb. 10-1: Verlauf idealer Anpresskraft und realisierbarer Anpresskraft unter Volllast und Teillast 
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Wenn man die erforderliche Axial-Kraft mit der erzeugten Axial-Kraft im Getriebe vergleicht, 
kann man feststellen, dass es nicht möglich ist, die erforderliche axiale Kraft stets mit einem 
rein mechanischen System zu erzeugen.  In der Abb. 10-1 ist die resultierende Axial-Kraft der 
Anpresseinheit (Ist-Kraft) und die erforderliche Axial-Kraft (Ideal-Kraft) über der Überset-
zung aufgetragen.  
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Abb. 10-1: Verlauf idealer Anpresskraft und realisierbarer Anpresskraft unter Volllast und Teillast 
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Bei Volllast liegt die resultierende Axial-Kraft immer um einen Sicherheitsabstand (ungefähr 
1.3) höher als die ideale Axial-Kraft. Im Teillastbereich ist im Gegensatz zu Volllast eine re-
lativ hohe Überanpressung vorhanden. Der Kräfteverlauf in Abb. 10-1 zeigt, dass die Ausle-
gung des Anpressmechanismus unter Volllastbedingungen gemacht wurde. Bei der Ausle-
gung wird davon ausgegangen, dass bei jeder Übersetzung und Geschwindigkeit der minimal 
gemessene Reibwert vorhanden ist. So würde immer in den Betriebspunkten, wo der Reibwert 
höher als der minimale Reibwert ist, eine Überanpressung vorhanden sein. Da bei einer Über-
anpressung die Verluste im Getriebe erhöht werden, muss versucht werden, die Anteile der 
Überanpressung im Fahrbetrieb zu reduzieren.  
 
Die Reduzierung der Anpresskraft kann über eine hydraulische Gegenkraft erfolgen. Dafür ist 
hinter der Schrägnockenscheibe eine Kammer vorgesehen, in der ein hydraulischer Druck 
erzeugt werden kann, siehe Abb. 10-2. Über die Welle des Ausgangskegels kann mittels eines 
Fluids die Druckkammer mit einem Druck beaufschlagt werden. Das Bild zeigt auch das hyd-
raulische System für die Druckerzeugung. 
 
 
Abb. 10-2: Hydraulische Entlastung im Ausgangskegel 
 
Über diese Annordnung kann man über den Druck in der Kammer gezielt die resultierende 
Anpresskraft von der Schrägnockenscheibe und vom Federpaket reduzieren. Die resultierende 
axiale Kraft wird somit: 
 
HydraulikMomentvorAxial FFFF −+=        Gl. 10-2 
 
Für die Entlastungskraft gilt: 
 
ApFHydraulik ⋅=          Gl. 10-3 
wobei A die mit Druck beaufschlagte Fläche ist. 
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Über die hydraulische Kraft kann die ideale erforderliche Axial-Kraft angenähert werden, wie 
die folgende Abbildung zeigt. 
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Abb. 10-3: Verlauf ideale Anpresskraft und realisierbare Anpresskraft mit hydraulischer Entlastung 
 
Nun kann weiterhin der gleiche Sicherheits-Abstand bei Volllast realisiert werden (keine Ent-
lastungskraft). Bei Teillast kann die erzeugte Kraft von der Anpresseinheit hydraulisch redu-
ziert werden, um keine Überanpressung des Getriebes zu erzeugen. 
 
10.2  Funktionserprobung der hydraulischen Entlastung 
 
Bevor die Algorithmen für die Anpresskraftregulierung entwickelt werden, soll der Einfluss 
der Anpresskraftreduzierung näher untersucht werden. Wie bereits erklärt, führt eine Reduzie-
rung der Überanpressung zu weniger Verlusten. Die meisten Verluste im KRG entstehen an 
den Lagern und an der Kontaktstelle Kegel/Ring. Da die Lagerverluste proportional zur Nor-
malkraft sind, entstehen über die Axialkraftreduzierung weniger Lagerverluste. In der Kon-
taktstelle entstehen Verluste wegen der Bohrmomente und des Längschlupfes. Die Bohrmo-
mente sind auch direkt proportional zur Normalkraft, deshalb werden die bei Axialkraftredu-
zierung auch geringer. Da durch die Reduzierung der Anpresskraft höhere Schlupfwerte zu 
erwarten sind, werden die Längsschlupfverluste bei einer Kraftreduzierung höher. Da die 
Bohrmomentverluste einen höheren Anteil an den gesamten Kontaktverlusten haben, werden 
bei einer Anpresskraftreduzierung die gesamten Verluste in der Kontaktstelle auch weniger 
werden. Für die Untersuchung der Wirkungsgraderhöhung bestehen Berechnungen, die ge-
zeigt haben, dass eine Anpresskraftreduzierung auf dem idealen Niveau zu einer Verbesse-
rung des gesamten Wirkungsgrades führt. Diese Berechnungen sind mit Prüfstandsversuchen 
validiert worden. 
In Abb. 10-4 sieht man einen solchen Versuch. Im ersten Diagramm der Abb. 10-4 ist die 
Eingangsleistung aufgetragen, die wie man sehen kann, konstant über der Zeit bleibt. Im 
zweiten Diagramm sind die Ausgangsleistung und eine Trendlinie aufgetragen. Im vierten 
Diagramm ist der Entlastungsdruck aufgetragen, der von 5 bar bis auf 18 bar ansteigt. Im vier-
ten Diagramm ist der gemessene Schlupf aufgetragen. 
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Abb. 10-4: Einfluss der Entlastungskraft auf die Ausgangleistung bei konstanter Übersetzung und Drehzahl 
 
Wie man sehen kann, obwohl die Eingangsleistung konstant bleibt, verursacht die Erhöhung 
des Entlastungsdruckes (d.h Reduzierung der axialen Kraft) einen Anstieg der Ausgangleis-
tung, wie die Trendlinie deutlich macht. Wie schon zu erwarten war, wird bei Erhöhung des 
Druckes auch der Schlupf im Getriebe höher. Trotzdem steigt die Ausgangsleistung an. Ein 
Anstieg der Ausgangsleistung bei konstanter Eingangsleistung, bedeutet eine Wirkungsgrad-
verbesserung. Derartige Versuche sind für fünf verschiedene Übersetzungen durchgeführt 
worden. Dabei wurde die Erhöhung der Ausgangsleistung unter Berücksichtigung der Ver-
lustleistung der Pumpe ausgewertet und eine relative Wirkungsgrad-Verbesserung wurde be-
rechnet. Die Gesamtergebnisse der Versuche sind in der folgenden Abb. 10-5 zusammenge-
stellt.  
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Abb. 10-5: relative Wirkungsgrad-Verbesserung mit hydraulischen Entlastung 
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Abb. 10-5: relative Wirkungsgrad-Verbesserung mit hydraulischen Entlastung 
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Wie man in Abb. 10-5 sieht, erfolgt in den mittleren Übersetzungen eine bessere relative Wir-
kungsgradverbesserung als in LOW- oder OD-Übersetzung. In diesem Bereich ist auch der 
Reibwert des Getriebes besser und bei Druckerhöhung werden nicht sehr hohe Längsschlupf-
werte erreicht, so bleiben die Längsschlupfverluste relativ gering. Im Gegenteil in LOW und 
OD-Übersetzungen ist der Reibwert schlechter und bei Druckerhöhung werden höhere Längs-
schlupfwerte erreicht. Sehr wichtig für die Fahrversuche sind aber die mittleren und die höhe-
ren Übersetzungen. Die Verbesserung des Wirkungsgrades in Anfahrübersetzung ist für den 
Verbrauch uninteressant, da im normalen Fahrbetrieb relativ schnell die Anfahr-
Übersetzungen verlassen werden. 
 
10.3  Fahrzeugversuche mit hydraulischer Entlastung 
 
Für die Fahrzeugversuche wurde das hydraulische System optimiert. Die Hydraulik-Pumpe 
wird über einen bürstenlosen Gleichstrommotor angetrieben. Auf die Druck-Regelventile 
wird verzichtet und die Druckregelung erfolgt direkt über die Ansteuerung der Spannung des 
bürstenlosen Motors. Dabei wird der Druck in der Fluid-Kammer gemessen und in den 
Druck-Regler zurückgeführt. 
Für die Druck-Regelung wurde ein PI-Regler programmiert. Die wichtigste Anforderung an 
den Druckregler ist der schnelle Druckabbau, da eine langsame Reduzierung des Entlastungs-
druckes unter Umstände zum Durchrutschen des Getriebes führen könnte. In Abb. 10-6 ist der 
Aufbau des Reglers dargestellt. Die Parameter des PI-Reglers für die Druck-einstellung wur-
den nach Versuchen eingestellt. Für die Parameter wird unterschieden zwischen Druckaufbau 
und Druckabbau. Wichtig beim Druckaufbau ist, dass kein Überschwinger entstehen darf (ho-
he Dämpfung).  
 
 
Abb. 10-6: Druckregler für die hydraulische Entlastung 
 
Bei den ersten Fahrzeugversuchen wurde der Druck manuell eingestellt und dann wurde bei 
verschiedenen konstanten Geschwindigkeiten und Übersetzungen das Kraftstoffeinspar-
Potential gemessen. In der Abb. 10-7 sind die Ergebnisse dieser Versuche dargestellt. Die 
Versuche sind auf einem Rollenprüfstand durchgeführt worden. 
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Abb. 10-7: Kraftstoffverbrauch über Entlastungsdruck bei konstanter Übersetzung und Geschwindigkeit 
 
Das Diagramm zeigt die Ergebnisse bei Übersetzungen, die einem 4. oder 6. Gang entspre-
chen würden. Bei diesen konstanten Bedingungen wird der Verbrauch für verschiedene Ent-
lastungspunkte aufgenommen. Die Messungen zeigen, dass beim Druckanstieg der Verbrauch 
geringer wird. Eine prozentuale Verbesserung des Kraftstoffverbrauches bei diesen Betriebs-
punkten ist in der Abb. 10-8 zu sehen, sie beträgt bei voller Ausnutzung des Potentials an A-
xialkraftreduzierung 6.6-7%. 
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Abb. 10-8:Verbrauchsverbesserung bei konstanter Übersetzung und Geschwindigkeit 
 
10.3.1 Algorithmen für die Soll-Druckberechnung 
 
Die Berechnung des Soll-Drucks für die Entlastung kann auch als High-Level-Control be-
schrieben werden. In der High-Level-Control Ebene der hydraulischen Entlastung werden 
Algorithmen entwickelt, die je nach Fahrsituation den optimalen Solldruck der Entlastung 
berechnen. Wenn man die Übersetzung, das Eingangsmoment und den maximalen erreichba-
ren Reibwert kennt, kann man die optimale Axialkraft berechnen:  
)sin(
max
KRG
Kegel
Eingang
idealAxial aR
M
F ⋅⋅=− μ
      
Gl. 10-4 
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Das Eingangsmoment kann von der Momentschnittstelle des Motorsteuergerätes über CAN 
eingelesen werden. Der maximale erreichbare Reibwert wird von den Versuchen im Reibrad-
prüfstand ermittelt. Für die Fahrversuche wird angenommen, dass der Reibwert nur von der 
Traktionsöltemperatur und der Umfangsgeschwindigkeit abhängt. Die Übersetzungsabhän-
gigkeit wird vernachlässigt. Bei bekanntem Ausgangsmoment und bekannter Übersetzung, 
kann man die resultierende Axialkraft der Schrägnockenscheibe und die Voranpressung be-
rechnen. Die Entlastungskraft ist dann:  
 
idealAxialhydraulikohneAxialHydraulik FfFF −−− ⋅−=      Gl. 10-5 
 
Da immer ein Sicherheitsabstand zur minimalen bzw. idealen Axialkraft vorliegen soll, wird 
der Reduktionsfaktor f  benutzt, um die Sicherheit zu gewährleisten. Da die Berechnung des 
Reibwertes über Kennfelder erfolgt, die nicht alle Fahrsituationen abdecken, wird als Sicher-
heitsfunktion immer der gemessenen Schlupf im Getriebe kontrolliert und eventuell die Ent-
lastungskraft reduziert, falls sehr hohe Schlupfwerte entstehen. So kann die Regulierung der 
Anpresskraft über den Entlastungsdruck automatisch erfolgen. Die Bewertung der Algorith-
men und der Einfluss der Entlastung auf den Verbrauch werden durch Tests auf dem Rollen-
prüfstand durchgeführt. Der standardisierte Fahrzyklus für die Bestimmung des Verbrauches 
ist der NEFZ (Neuer Europäischer Fahrzyklus) oder NEDC (New European Driving Cycle). 
Der Zyklus besteht aus zwei Teilen. Der erste Teil simuliert Innenstadtverkehr, und der zweite 
mit einer maximalen Geschwindigkeit vom 120 km/h aussenstädtischen Verkehr. Dieser Zyk-
lus ist auch ideal für die Erprobung und Verifikation des oben beschriebenen Algorithmus. In 
der Abb. 10-9 ist das Geschwindigkeitsprofil des NEDC zu sehen. 
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Abb. 10-10: Verlauf der Axialkraft in einem Zyklusabschnitt 
 
In diesem Zyklusabschnitt wird das Fahrzeug von 0 auf 50 km/h beschleunigt und dann wie-
der auf 0 km/h gebremst. Im ersten Diagramm ist die Gaspedalposition. Im zweiten Dia-
gramm ist die Fahrzeuggeschwindigkeit dargestellt. Im dritten Diagramm kann man die Soll- 
und Ist- Axialkraft sehen. Die Ist-Axialkraft berechnet sich aus folgender Gleichung: 
 
ApFFF MomentvoristAxial ⋅−+=_        Gl. 10-6 
 
Im vierten Diagramm sind der Soll- und Ist-Druck eingetragen. Wenn die Leistungsanforde-
rung niedrig ist, wird der Entlastungsdruck erhöht und die Axialkraft reduziert. Wenn der 
Fahrer mehr Leistung anfordert, wird der Druck reduziert und die Axialkraft wieder erhöht. 
Bei Stillstand wird der Entlastungsdruck komplett abgebaut, da das Anfahren immer mit 
Momentstößen verbunden ist und aus Sicherheit gegen Durchrutschen die maximale Axial-
kraft der Anpresseinheit eingesetzt wird. 
 
Aus dem Verlauf des Soll- und des Ist-Drucks ist ersichtlich, dass die Regelgüte des Druck-
reglers nicht optimal ist. Das liegt daran, dass für die Einstellung des Drucks kein Druckre-
gelventil benutzt wird. Wie schon besprochen, steuert der Druckregler je nach Abweichung 
direkt die Spannung des bürstenlosen Motors. Das macht die Regelung schwierig, da die Le-
ckage nicht konstant ist. Die Leckage, die über die Drehführung eingestellt wird, ist auch be-
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triebspunkt- abhängig und eine Regelung des Druckes über eine direkte Ansteuerung der Mo-
torspannung ist sehr schwierig.   
 
Die Abb. 10-11 zeigt die Ergebnisse der Verbrauchsmessungen, die auf einem Rollenprüf-
stand durchgeführt worden sind. 
 
 
Abb. 10-11: Verbrauchsvorteil im NEDC mit hydraulischer Entlastung im AT-, CVT-Modus 
 
Der NEDC Zyklus ist in 2 verschiedenen Fahrmodi gefahren worden. Im AT-Modus sind 
sieben feste Stufen programmiert und zwischen diesen Stufen wird automatisch geschaltet. 
Auf diesem Wege kann über das KRG ein 7Gang-Stufen-Automat simuliert werden. Der Zyk-
lus wurde sowohl bei Kaltstart-Bedingungen als auch bei Warmstart-Bedingungen gefahren. 
Bei allen Versuchen war der gemessene Verbrauch mit aktivierter Anpresskraftregelung bes-
ser. Das Verbesserungspotenzial betrug bis zu 3%. Wenn man die Ergebnisse in der Abb. 
10-11 betrachtet kann man feststellen, dass, im NEDC Test Zyklus das Verbrauchsverbesse-
rungs-Potenzial von 7% nicht erreicht werden könnte. Der Grund dafür war die fehlende Qua-
lität der Druckregelung bei höheren Druckbereichen. So musste der maximale Druck auf 18 
bar begrenzt werden, siehe Abb. 10-10, und dynamische Änderungen des Entlastungsdruckes 
wegen der Sicherheitsfaktoren vermieden werden. Durch einen genaueren und stabilen Druck-
regler kann das gesamte Entlastungsniveau etwas angehoben werden und so ein besseres 
Verbrauchsergebnis erzielt werden. Das Diagramm zeigt auch, dass beim CVT-Modus der 
Verbrauch besser als im AT-Modus ist, was auf den Vorteil der besseren Ausnutzung des Mo-
torkennfeldes durch die Spreizung des KRG zurückzuführen ist. 
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Diese Arbeit beschreibt alle wichtigen Prozesse für die Entwicklung eines Prototypen-     
Steuerungssystemes für den Einsatz des Kegel-Ring-Getriebes in einem Fahrzeug der mittle-
ren Leistungsklasse. Mit modellbasierten Verfahren gelang es, einen Regelkreis und eine 
Fahrstrategie zu realisieren, schon bevor die ersten Fahrversuche stattfanden. Dabei wurde 
erheblich an Entwicklungszeit gespart. Das Fahrzeugverhalten konnte mit dem Einsatz eines 
Fahrzeug-KRG-Modells vorherbestimmt werden. Besonders wichtig für die Fahrbarkeit eines 
CVT-Getriebes ist das Verhalten des Getriebes unter dynamischen Situationen wie „Tip-
In“ und „Power-Off“. Solche Situationen konnten mit Hilfe des Modells schon vor den Fahr-
versuchen untersucht werden. Dabei wurden Filter und Algorithmen entwickelt, die den siche-
ren und komfortablen Betrieb des Getriebes in solchen Situationen gewährleisten. Mit dem 
Einsatz eines Rapid-Prototyping-Systems von Matlab und dSPACE konnten die entwickelten 
Funktionen schnell in einem Prototype-Steuergerät echtzeitfähig implementiert werden. Die 
Fahrzeugversuche haben gezeigt, dass das Modell erfolgreich als ein Vorkalibrationswerk-
zeug eingesetzt werden kann. Da bei solchen transienten Bedingungen auch wichtige Größen 
wie Schlupf, minimaler benötigter Reibwert, Bohrmomente und Flächenpressungen ermittelt 
werden können, kann das Modell auch als ein Auslegungswerkzeug angesehen werden.  
 
Da das Modell sehr gut mit der Realität übereinstimmt, war es möglich, eine Optimierung der 
Übersetzungsregelung durchzuführen. Dadurch wurden die Stabilität und die Regelgenauig-
keit verbessert. Die Reaktionszeiten des Getriebes konnten ebenfalls verbessert werden. Da 
der optimierte Regler über eine hohe Durchtrittskreisfrequenz verfügen muss, soll auf die 
Qualität der für die Regelung gemessenen Größen besonders geachtet werden. Eine Reduzie-
rung der Durchtrittskreisfrequenz des Reglers ohne spürbare Einbuße an der Regelgenauigkeit 
kann mit einer Störgrößen-Kompensation erreicht werden. Dafür wurde das Modell für die 
Berechnung der Bohrmomente in der Kontaktstelle eingesetzt. Durch Kombination von Fahr-
zeug- und Prüfstandsmessungen ist es gelungen, über die Bohrmomente das genaue Überset-
zungsverhalten bei dynamischen Zuständen nachzubilden. Über ein Bohrmomentkennfeld war 
es möglich, anschließend eine Störgrößen-Kompensation im Fahrzeug zu realisieren und eine 
sehr gute Regelgenauigkeit auch mit reduzierter Regler-Durchtrittskreisfrequenz nachzuwei-
sen. Es wurde festgestellt, dass es noch Potential zur Verbesserung der Regelung in Bezug 
einer Kosteneinsparung gibt: Mit einer Regelung basierend auf der Drehzahlübersetzung oder 
mit einer direkten Regelung der Aktuatorspannung können die Kosten optimiert werden.  
 
Neben der Optimierung der Übersetzungsregelung wurden auch Algorithmen für die An-
presskraftregulierung entwickelt. Die Anpresskraftregulierung wird durch eine Konstrukti-
onserweiterung und durch eine hydraulische Unterstützung ermöglicht. Nachdem die Funkti-
on der hydraulischen Entlastung am Prüfstand nachgewiesen worden ist, wurden Algorithmen 
entwickelt, die den Entlastungsdruck während des Fahrbetriebs automatisch anpassen. Die 
Verbrauchsmessungen während des NEDC-Test-Zyklus zeigten eine Verbesserung des 
Verbrauches. Da die Regelgüte des vorhandenen Systems bei höherem Druckniveau begrenzt 
ist, konnte das Potential der hydraulischen Entlastung nicht voll ausgenutzt werden. Über eine 
Verbesserung der hydraulischen Ansteuerung kann das System deutlich optimiert werden. 
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